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V magistrskem delu smo obravnavali uporabo meta modela na parametriziranem 
numeričnem modelu izstopnega ohišja centrifugalnega dvojčka. Ker je eksperimentalno 
preizkušanje strojev precej drago in zamudno delo, se numerično modeliranje postavlja vse 
bolj ob bok eksperimentalnemu modeliranju. V kombinaciji z numeričnimi izračuni lahko 
uporabimo tudi pristop state of the art z meta modelom. Pristop poleg numeričnega 
modeliranja zajema različne tehnike statističnih in matematičnih metod. Parametričnemu 
numeričnemu modelu lahko spreminjamo vhodne parametre in opazujemo odziv. S pravilno 
metodo za vzorčenje simulacij in aproksimacijo odziva znotraj opazovanega območja med 
vzorci pridobimo opazovan odziv. Odziv hkrati služi tudi za izhodišče optimizacijskim 
metodam za iskanje želenega optimuma v odzivu. V našem primeru smo spreminjali vhodne 
geometrijske parametre v izstopnemu ohišju črpalke na predpisan način in tako pridobili 
odziv o tokovnih razmerah v širokem področju specifičnih hitrosti črpalke. Poudarek je na 
brezdimenzijski predstavitvi rezultatov ter predvsem v energijskih izgubah znotraj 
izstopnega ohišja. Rezultate smo primerjali z literaturo in v precejšnji meri dobili dobro 
ujemanje. Hkrati smo analizirali še preostale fizikalne zakonitosti, ki vladajo v tem segmentu 
pretočnega trakta črpalke. V rezultatih smo predstavili tudi optimalne oblike izstopnega 
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In this master's thesis we discuss the use of a meta model on a parameterized numerical 
model of a double suction centrifugal pump. Compared to numerical modelling of machines 
which become enforced with each passing day, experimental testing of machines is 
expensive as well as time consuming. Combined with numerical calculations a state of the 
art approach with a meta model can be applied. A state of the art approach with a meta model 
covers various techniques of statistical and mathematical methods. The input parameters of 
numerical model may be subject to change. Using a correct sampling method for simulations 
and an approximation of the response within the observed region, an observed response is 
obtained. The response may also serve as a base for optimization methods in order to find 
the global optimum in the response. In this case, the input geometric parameters of the outlet 
casing pump have been changed in the prescribed manner and so the flow condition response 
in wide range of pump specific speeds are obtained. The results were compared to the 
literature and showed a high degree of compliance. Simultaneously, we have analyzed the 
remaining hydraulic conditions in this segment of the pump. In the results we have presented 
the optimal geometry of the outlet casing, which was obtained using an optimization method 
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Seznam uporabljenih simbolov 
Oznaka Enota Pomen 
   
A m2 površina 
a / koeficient polinoma 
b mm hidravlična širina 
c / verjetnost mutacije 
𝑐𝑝 / koeficient pretvorbe statičnega tlaka 
𝐶 / eksponent funkcije Trajpar 
D mm premer 
d / razlika med rangom 
𝑑𝑟  infinitezimalni pomik v smeri radija r 
e mm debelina jezička 
F N sila 
g m s-2 gravitacijski pospešek 
H m energijska višina 
h m višina prečnega prereza 
K / konstanta 
k / specifična turbulentna kinetična energija 
L mm dolžina 
l / število vrednosti 
f min-1 vrtilna frekvenca črpalke 
N / število eksperimentov 
n / število parametrov 
𝑛𝑞 / brezdimenzijska specifična hitrost 
m / število upoštevanih parametrov 
?̇? kg s-1 masni pretok 
O / otrok (ang. child) 
𝑃 W moč 
p Pa, kPa tlak 
𝑄 m3 s-1 pretok 
𝑅 / simetrična pozitivno definitna korelacijska matrika 
𝑅2 / koeficient determinacije 
𝑅𝑀𝑆𝐸 / koeficient povprečja vsote napake najmanjših kvadratov  
r mm polmer 
?̅? / Spearman-ov korelacijski koeficient 
𝑟𝐾 / prostorska korelacijska funkcija 
𝑆 / starš (ang. parent) 
T / obratovalna točka črpalke 
𝑢 m s-1 obodna hitrost 
v m s-1 absolutna hitrost 
V m3 volumen 
𝑤 m s-1 relativna hitrost 
𝑤´ m s-1 turbulentna fluktuacija relativne hitrosti 
X / oznaka za parameter 
 
xxii 
   
Oznaka Enota Pomen 
   
x mm smer x/dolžina 
Y / dejanska/realna funkcija odziva 
?̅? / aritmetična sredina 
?̂? / napovedana funkcija odziva 
Z / naključna funkcija 
𝑧 mm smer z/višina 
   
𝛼 ° kot toka ob lopatici 
𝛼3 ° smerni kot jezička 
𝛽 ° kot lopatice 
𝛾 / majhna variacija izračuna 
∆𝐻𝑇𝑂𝑇 m totalni padec energijske višine v črpalki 
∆𝐻𝑆𝑇𝐴𝑇 m padec statične višine v črpalki 
𝛿 ° kot odprtja 
 / stopnja disipacije 
̃ / napaka aproksimacije 
𝜂 / skupni izkoristek črpalke 
𝜂𝐷 / učinkovitost difuzorja 
𝜃 / neznan parameter 
𝜗 / znana vrednost izhodnega parametra realne rešitve 
𝜌 kg m-3 gostota 
?̅? / Pearson-ov korelacijski koeficient 
?̃? / redukcijski parameter 
𝜎2 / varianca 
𝜑 ° kot jezička 






Indeksi   
 
1 vstopna stran rotorja/črpalke  
2 izstopna stran rotorja/črpalke  
3 vstop v difuzor  
5 izstopni difuzor  
6 vstop v difuzor  
a stena  
D difuzor  
e zunanje izgube  
g gred  
h hidravličen  
I notranje izgube  
i prvi števni indeks  
id idealne razmere  
j drugi števni indeks  
k števni indeks k-ih komponent vzorcev  
L spodnja meja (ang. lower bound)  
vol volumetrične izgube  
m mehanske izgube  
max maksimum  
min minimum  
n n-to število  
opt optimalna obratovalna točka  
R trenjske izgube na zunanji strani rotorja  
Rec recirkulacija  
rr izgube na zunanji strani rotorja  
rz izgube v tesnilih  
r komponenta v radialni smeri  
re realne razmere  
ref referenčna vrednost  
STAT statičen del  
stat statični del  
TOT totalni del  
tot totalni del  
U zgornja meja (ang. upper bound)  
u komponenta v obodni smeri  
up uporabna moč  
v vsota  
x komponenta v smeri x  
y komponenta v smeri y  





Seznam uporabljenih okrajšav 
Okrajšava Pomen 
  
CAD računalniško podprto načrtovanje (ang. computer aided design) 
CFD računalniška dinamika tekočin (ang. computational fluid dynamic) 
CCD metoda za načrtovanje eksp. (central composite design) 
CFX program za računalniško dinamiko tekočin 
DNS direktna numerična simulacija (ang. direct numerical simulation) 
DoE načrtovanje eksperimentov (ang. design of experiment) 
F metoda za načrtovanje eksp. (ang. full factorial design) 
FF metoda za načrtovanje eksp. (ang. fractional factorial design) 
GA genetski algoritmi  
ICEM program za izdelavo mreže 
LDV metoda za merjenje hitrosti v toku (ang. laser-doppler velocimetery) 
LES matematični model za turbulenco (large eddy simulation) 
LHS metoda za načrtovanje eksp. (latin hypercube sampling design) 
MISQP opt. metoda (ang. mixed-integer sequential quadratic programming) 
MOGA optimizacijska metoda (ang. multi objective genetic algorithm) 
NLPQL opt. metoda (ang. nonlinear programming by quadratic Lagrangian) 
NPSH neto pozitivna sesalna višina črpalke (ang. net positive suction head) 
NS Navier Stokes 
NSGA-II hibridna različica (ang. non-dominated sorted genetic algorithm-ii) 
OSF metoda za vzorčenje (ang. optimal space-filling design) 
PIV metoda za merjenje hitrosti v toku (ang. particle image velocimetry) 
RANS povprečene ns enačbe (raynolds averaged Navier Stokes) 
RMS metoda najmanjših kvadratov (ang. root mean square) 
RMSE izračun napake z metodo najmanjših kvadratov (ang. root mean 
square error) 
RS napovedana vrednost (ang. response  surfaces) 
SIMPLE numerična shema (semi-implicit method pressure linked equations) 
SQP zaporedno kvadratno programiranje (ang. sequential quadratic 
programming) 
SST turbolentni model (ang. shear stress transport) 
















1.1. Ozadje problema 
Centrifugalne črpalke uvrščamo med turbinske (pretočne) stroje, ki se uporabljajo za 
transport tekočine z določenim pretokom za povečanje tlaka. Prenos energije v turbinskih 
strojih je zvezen hidrodinamski proces. Tekočina priteka skozi sesalno cev ali komoro v 
rotor, ki je prečno montiran na gred. Gred črpalke je sklopljena z gredjo motorja, ki poganja 
črpalko. Rotor prenaša mehanično moč preko gredi do lopatic, ki je potrebna za 
pospeševanje tekočine v centrifugalni smeri. Posledica je povečanje statičnega tlaka. 
Tekočina iz rotorja priteka v izstopno ohišje spiralo ali difuzor v katerem absolutna hitrost 
pojenja, obenem pa se pretvori v statični tlak. V primeru izvedbe s spiralo, je na izstopu iz 
spirale nameščen izstopni difuzor, skozi katerega tok tekočine izteka v tlačno cev [1]. 
 
Centrifugalne črpalke so gnani stroji, saj vsilijo moč vodi, medtem nastanejo tudi izgube 
energije. Danes nekatere večje črpalke s skrbnim načrtovanjem dosežejo izkoristek do 93 %, 
medtem ko večje turbine lahko dosežejo že preko 95 % [2]. Glavna hidravlična prednost 
reakcijske turbine je, da v njej tok pospešuje, zato je v pretočnem traktu tok bolj enakomeren. 
V črpalki se prerezi v pretočnem traktu vzdolž toka razširjajo, hitrost toka zato pojenja, del 
hitrosti pa se pretvori v statični tlak. Pri pojemajočem toku nastane več neželenih tokovnih 
pojavov (opisanih v nadaljevanju), ki povzročajo izgubo uporabne energije tekočine v 
toploto–entropijo. Črpalke so iz tega stališča deležne večje pozornosti raziskovanja tokovnih 
pojavov v njej. 
 
Ker centrifugalna črpalka velja za relativno tehnološko zrel stroj, revolucionarnih sprememb 
pri hidravličnem razvoju ni pričakovati [3]. Pozornost izgubam v toku, je poleg rotorju, treba 
nameniti vsem komponentam v pretočnem traktu črpalke. V sesalni komori črpalke ne 
prihaja do občutnih energijskih izgub, zaradi trenja in vrtinčenja tekočine. Ker pa sesalna 
komora usmeri tekočino hipno v pravokotno smer v obliki vrtinca, je posredno »odgovorna« 
za izgube v rotorju, ki nastanejo zaradi neenakomernega hitrostnega profila na izstopu iz 
sesalne komore oz. na vstopu v rotor. V izstopnem ohišju črpalke prihaja do opaznejših 
energijskih izgub v toku, saj je veliko lokalno in časovno odvisnih tokovnih pojavov, ki 
vplivajo na dolvodni tok. Težko jih je izmeriti eksperimentalno ter numerično modelirati. 
Poleg tega, ima izstopno ohišje črpalke veliko geometrijskih parametrov, ki vplivajo na 
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tokovne razmere v njem ter niso še povsem jasno raziskani. V literaturi je opaziti 
pomankanje enačb oziroma zvez med vplivnimi geometrijskimi parametri v spirali na 
hidravlične veličine toka. 
 
 
1.2. Namen in cilj dela 
Na splošno velja, da je eksperimentalno preizkušanje strojev drago ter zamudno delo. Z 
razvojem numeričnih metod ter računalniške dinamike tekočin, hidravlične stroje pred 
eksperimentalnim preizkusom predhodno ocenimo z numeričnim modelom. Odstopanje 
med eksperimentalnimi in numeričnimi rezultati je v praksi, zaradi vse večje procesorske 
moči računalnikov in naprednejših numeričnih metod vse manjše. V kombinaciji z 
numeričnim izračunom lahko uporabimo pristop z meta-modelom (opis sledi v 
nadaljevanju), ki zajema parametrizacijo modela, numerični izračun, preliminarno 
korelacijsko analizo med vhodnimi in izhodnimi parametri, vzorčenje opazovanega območja 
z numeričnimi simulacijami ter izdelavo meta modela. Za rezultat dobimo aproksimirane 
zveze med poznanimi vhodnimi in nepoznanimi izhodnimi veličinami. Na osnovi meta 
modela lahko nadalje optimiziramo poljuben izhodni parameter z optimizacijsko metodo. 
Čeprav se sliši enostavno je priporočljivo, ob uporabi meta-modela z numeričnimi preizkusi, 
globje poznavanje celotne metodologije. Za specifičen problem je treba izbrati primerne 
metode in algoritme, da problem rešimo pravočasno ter z ustrezno natančnostjo. 
 
Namen naloge je izdelati numerični hidravlični 3D model izstopnega spiralnega ohišja (v 
nadaljevanju spirala) enostopenjskega centrifugalnega dvojčka, ki bo omogočal variacijo 
geometrije. Program za modeliranje bo asociativno sklopljen z numeričnim programom za 
izračun z računalniško dinamiko tekočin. Za izračun bomo izbrali primerno numerično 
simulacijo. Za zasnovo meta modela bomo uporabili programski sklop, ki omogoča izbiro 
ustrezne metode vzorčenja (ang. Design of Experiment), v povezavi z regresijskimi in 
iterativnimi metodami za aproksimacijo odziva RS (ang. Responce Surface) ter nadaljnjo 
optimizacijo. 
 
V prvem koraku bomo pridobili vpogled v medsebojno korelacijo med vhodnimi 
geometrijskimi parametri spirale ter izhodnimi hidravličnimi veličinami v spirali. Ob tem 
bodo izločeni tisti vhodni parametri, za katere bo ugotovljeno, da niso v močni korelaciji z 
izhodnimi parametri. V drugem koraku bomo za vplivne geometrijske parametre in izhodne 
veličine pridobili aproksimirano zvezo opazovanega območja v širokem področju 
specifičnih hitrosti črpalke (v nadaljevanju 𝑛𝑞). Z več posameznimi serijami izračunov bomo 
modelu spirale spreminjali različne vstopne robne pogoje, tlačno višino 𝐻 in vstopni premer 
𝐷2. Posledično se bo 𝑛𝑞 spreminjala. Za rezultat želimo pridobiti uporabne zveze med 
poznanimi vhodi in izhodi-hidravličnimi veličinami. Na podlagi aproksimacije odziva bomo 
z optimizacijsko metodo pridobili tudi optimalne oblike spirale za posamezno 𝑛𝑞. V tretjem 
koraku bomo pridobljene zveze primerjali s pregledano literaturo ter naredili diskusijo o 









Za namene magistrskega dela so bili zastavljeni naslednji cilji: 
 
 Zasnovati 3D volumski parametrični model spirale, kjer bo možna variacija modela v 
območju 𝑛𝑞 ∈ [20 − 80] z izbranimi geometrijskimi parametri. 
 
 Izdelati avtomatiziran postopek za niz numeričnih izračunov s programom za izračun 
računalniške dinamike tekočin (Ansys CFX), ki bo hkrati sklopljen z asociativnim 
geometrijskim vmesnikom programa za modeliranje Creo Parametric. 
 
 Pravilno zasnovati in validirati meta model s programskim sklopom v okolju Ansys 
Workbench. 
 
 Pravilno definirati optimizacijski problem. Uporabiti primerno optimizacijsko metodo 
za dosego optimalnih oblik spirale v območju 𝑛𝑞 ∈ [20 − 80] z minimalnimi 
energijskimi izgubami. 
 
 Transparentna predstavitev rezultatov uporabnih zvez med geometrijo in hidravličnimi 
veličinami. Narediti diskusijo o verodostojnosti rezultatov. 
 
Pri delu pričakujemo nekatere nepredvidljive situacije oz. tveganja, ki otežijo sam potek 
dela. Z napačnim pristopom modeliranja parametričnega modela lahko pride do napak med 
numeričnim izračunom, zaradi napak na mreži v primeru komplicirane geometrije na 
modelu. Slabo definiran numerični model vodi v ne dovolj točne rezultate ali v daljše 
računske čase. Z neprimerno izbiro metod in algoritmov pri zasnovi meta modela, lahko 
pridobimo zavajajoče rezultate med geometrijo in hidravličnimi veličinami v primerjavi z 
izkustvenimi rezultati v literaturi. 
 
 
1.3. Pregled stanja in tehničnih rešitev 
Centrifugalne črpalke so v uporabi v številnih črpalnih sistemih, kateri se nahajajo v naši 
vsakdanji okolici in izboljšujejo blaginjo našega življenja. Uporabljamo jih v infrastrukturi 
za namene črpanja nafte, proizvodnje plina, elektrarnah, sistemih za oskrbo vode, 
industrijskih postrojenjih, namakalnih sistemih in sistemih za čiščenje vode. Ključno je, da 
so robustne in zanesljive, ter da ne prihaja do izpada enega izmed naštetih črpalnih sistemov. 
Prav tako morajo biti zanesljive črpalke, ki so vgrajene v prevozna sredstva in za namene 
gospodinjstev. Vsi našteti črpalni sistemi porabijo blizu 20 % potreb po električni energiji v 
svetu [3]. Kot celota morajo biti učinkoviti, saj imajo pomemben vpliv na okolje. Vse te 
zahteve po zanesljivosti in učinkovitosti pripomorejo k dodatnem razvoju in raziskavam na 
univerzah, raziskovalnih inštitutih in industriji [3-6]. 
 
Centrifugalne črpalke spadajo med najstarejše delovne stroje. Prvo znano centrifugalno 
črpalko v tehnični zgodovini hranijo v Musee de Conservatoire National v Parizu, ki je bila 
v uporabi  že v 15. stoletju. Prve temeljne karakteristike črpalk so bile opisane v 18. stoletju 
po ideji francoskega fizika Denisa Papin-a (1647-1714). Resnično uporabne centrifugalne 
črpalke so prišle v uporabo po dolgih letih. Razvoj je dobil zalet z izumom električnih 
motorjev in motorjev z notranjim zgorevanjem. Razdeljen je bil na več obdobij. Prvo 
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razvojno obdobje na koncu 19. stoletja se je pričelo z začetkom sistematičnih in dobro 
osnovanih znanstvenih raziskav v Evropi in ZDA v smislu konstrukcijskih izboljšav. Drugo 
razvojno obdobje v smislu izboljšanja hidravlike se je končalo z drugo svetovno vojno. Za 
tretje razvojno obdobje štejemo obdobje po drugi svetovno vojni s hitro rastjo porabe 
električne energije in s tem gradnje vedno večjih elektrarn, kjer so omejitev postavljale 
napajalne črpalke. Poudarek je bil posvečen prihranku energije in razpoložljivosti črpalke 
[3]. 
 
Še do leta 1980 je bila hidrodinamična optimizacija črpalk odvisna le od fizičnih 
eksperimentov. Za merjenje tlačnih polj, ki so nujna za razumevanje nastajanja energijskih 
izgub v črpalki, se je uporabljala invazivna metoda z zaznavalom tlačne sonde. Metoda se 
uporablja tudi na Fakulteti za strojništvo v Ljubljani. Meritev s tlačno sondo povzroča udarne 
izgube ob sondo, ki jih moramo upoštevati pri opazovanju tokovnih pojavov. Tlačna polja 
so bila merjena na mestih, kjer prihaja do sekundarnega toka na izstopni strani rotorja, v reži 
med lopatico in vencem ter v spirali [7]. Za lokalno in časovno spremenljive veličine in 
vrednotenje turbulentnih pojavov so bile razvite tudi kinetične metode in anemometrija na 
vročo žičko, ki so v uporabi še danes [8], [9]. Za razumevanje sekundarnega toka se je 
uporabljala vizualizacijska metoda z večbarvnim oljnim filmom. Na rotor so bili nanešeni 
mikro-delci homogene velikosti enake gostote kot tekočina, ter v različnih barvah na mestu 
pesta, venca in lopatic (Slika 1.1). Zaradi interakcije glavnega toka, različnih sekundarnih 
tokov in lokalnih tokovnih pojavov, barvilo obarva tok v različnih barvah glede na lokacijo 
izvora lokalnih strižnih sil v toku [10]. Kasneje sta bili razviti neinvazivni eksperimentalni 
metodi LDV (ang. Laser-Doppler Velocimetery) in PIV (ang. Particle Image Velocimetry) 
za merjenje hitrostnih polj v toku. Metodi sta učinkoviti za merjenje stacionarnih in 
prehodnih pojavov v toku. Podrobneje sta opisani v [9]. S pomočjo metode PIV se je začelo 




   
Slika 1.1:Vizualizacijski metodi: (a) Metoda z večbarvnim oljnim filmom, (b) PIV metoda [10].    
 
Začetki uporabnega računanja z računalniško dinamiko tekočin segajo v pozna 80. leta. 
Računi so se izvajali za tisti čas na zmogljivih superračunalnikih. Za 2D tok v črpalki se je 
uporabljala metoda končnih elementov, medtem ko se je za 3D tok uporabljala metoda 
končnih volumnov. Zmogljivost računalnikov se je v treh do štirih letih povečevala do 
desetkrat. Reynolds Averaged Navier Stokes (RANS) simulacije so se lahko izvajale na 
vedno večjih numeričnih modelih. Izračuni so bili sprva omejeni in ločeni na posamezne 
komponente črpalk za stacionarni tok. Zaradi večinoma časovno odvisnih pojavov v črpalki 
pri delnih obremenitvah, pa so se začele uporabljati tudi Unsteady  RANS (URANS) 
simulacije z naprednimi turbulentnimi modeli. Zahvaljujoč napredku, so analize CFD črpalk 
postale veliko bolj natančne z bolj gosto mrežo in natančnejšimi turbulentnimi modeli. 
a) b) 




Numerične analize so lahko zajele celoten model črpalke tudi z več stopnjami (ang. multi 
stage) ter z upoštevanjem manjših rež. Trenutno so raziskave uperjene v direktno simulacijo 
turbulence z veliko natančnostjo, kot je Large Eddy Simulation (LES) simulacija in 
simulacije, ki vključujejo dvofazni tok in interakcijo tekočine s strukturo. Omenjene 
simulacije naj bi postale uporabne v praksi na superračunalnikih približno po letu 2020 [11]. 
Prav tako je simulacija toka mogoča z direktno numerično simulacijo Navier-Stokes-ovih 
enačb (DNS), ki so numerično rešene brez uporabe turbulentnega modela. Vendar pa DNS 
simulacija v tem času še vedno presega zmogljivosti najmočnejših superračunalnikov, saj 
zahteva izredno majhne časovne korake in izjemno gosto računsko mrežo. Trenutno se 
uporablja le v bazičnih raziskavah [1]. 
 
 
         
Slika 1.2: Primerjava naprednih numeričnih simulacij: Vrtinčne strukture (levo) ter krajevne in 
časovne skale (desno) [12]. 
 
Poglavitni cilj detajlne meritve toka in natančne računalniške dinamike tekočin je izboljšanje 
karakteristik črpalk. Do sedaj smo omenili le razvoj eksperimentalnih in numeričnih metod, 
medtem ko je bilo načrtovanje črpalk prav tako zaznamovano z razvojem. Do leta 1970 je 
baziralo na osnovnih fizikalnih enačbah, empirično pridobljenih podatkih, statistiki in 
izkušnjah. Običajni pristop je temeljil na direktnem načrtovanju, kjer določimo vhodne 
parametre črpalke z analitičnim ali empiričnim pristopom. Uporabljali so se različni 
empirični diagrami ter pretežno heuristični (ang. trial-end-error) pristopi. Vzporedno so se 
razvijale in izpopolnjevale eksperimentalne meritve, ki so obenem služile tudi za umerjanje 
numeričnih metod. Zaradi napredkov RANS simulacij (90. leta) v industriji, je postalo 
praktično uporabno inverzno načrtovanje pri izboru oblike lopatice [10]. Inverzno 




Slika 1.3: Direktno (konvencionalno) in inverzno načrtovanje črpalke [11].  
RANS LES DNS 
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Za začetno geometrijo črpalke uporabimo konvencionalne metode ali geometrijo tako rekoč 
uganemo ter na podlagi izhodnih parametrov porazdelitve tlakov in hitrosti iterativno 
sledimo izboljšani geometriji črpalke. Z inverznim načrtovanjem in RANS simulacijami so 
uspeli optimizirati sekundarni tok v rotorju ter separacijo toka v lopatičnem difuzorju [13]. 
 
Ker natančnejše numerično modeliranje potrebuje vse večjo računalniško moč, so bile za 
poenostavitev iz različnih znanstvenih disciplin razvite različne metode meta-modeliranja. 
Kadar želimo dobiti vpogled v različne parametre načrtovanja, nam ta proces omogoča 
hitrejšo aproksimacijo opazovanega območja. Uporablja se v povezavi z programi CFD in 
programi CAD, ki omogočajo parametrično modeliranje. Meta model obsega metodo DoE 
za vzorčenje preizkusov in RS metodologijo za napoved izhodnih vrednosti. Ta strategija se 
uporablja tudi v povezavi z numerično optimizacijo. Ker so optimizacijski problemi v 
dinamiki tekočin izrazito nelinearni, je rezultat optimalne rešitve ponavadi le lokalni 
optimum. Zaradi te slabosti, zlasti pri uporabi gradientne optimizacijske metode, se 
izboljšuje natančnost z uporabo genetskih algoritmov (opis sledi v nadaljevanju). Genetski 
algoritmi, ki oponašajo proces evolucije v naravi lahko poiščejo globalni optimum tudi pri 
izrazito nelinearnih optimizacijskih problemih. Razvoj pa gre še dlje, saj so optimizacijski 
problemi pri načrtovanju črpalk večkriterijalni (tlak, moč, izkoristek, NPSH) (Slika 1.4).  
 
 
Slika 1.4: Napredek pri načrtovanju ter pri eksperimentalnih in numeričnih metodah [11]. 
 
Izboljšave pri načrtovanju se nadaljujejo v smeri večkriterijalnih optimizacijskih metod z 
genetskimi algoritmi (MOGA) v multidisciplinarnem okolju, kjer lahko predpišemo kriterije 
(za primer) v povezavi s trdnostjo in utrujanjem materiala črpalke, modalno analizo in lahko 
tudi s proizvodnimi stroški. 




1.4. Struktura naloge 
V teoretičnem delu najprej opišemo enostopenjski centrifugalni dvojček s poudarkom na 
izstopni spirali. Sledi poglavje o teoretični in dejanski karakteristiki črpalke. Podrobneje so 
opisane energijske izgube, ki nastanejo v toku skozi črpalko. Podrobneje opišemo tudi 
lokalne tokovne pojave, ki se formirajo v toku v izstopnem ohišju centrifugalnega dvojčka. 
Izgube izrazimo tudi z močjo črpalke in definiramo izkoristek črpalke. Podan je tudi 
teoretični opis toka v spirali in difuzorju z glavnimi geometrijskimi parametri. 
 
V teoretičnem delu nadaljujemo z numeričnim reševanjem toka v črpalki ter opisom Navier-
Stokes-ovih enačb. Numerično reševanje je razdeljeno na opis turbulentnih modelov, 
izdelave mreže in robnih pogojev v domeni. 
 
V zadnjem delu teoretičnega dela je podan teoretični opis formulacije problema za zasnovo 
metodologije. Predstavili smo metode načrtovanja vzorčenja eksperimentov ter metode in 
tehnike za zasnovo in validacijo meta modela. Podrobneje smo opisali metodo Kriging za 
zasnovo meta modela, saj jo po tehtnih razlogih uporabimo v našem primeru. V podpoglavju 
optimizacije z meta modelom definiramo matematično formulacijo za enokriterijalni in 
večkriterijalni optimizacijski problem ter na kratko naredimo pregled med determinističnimi 
in stohastičnimi optimizacijskimi metodami. Na koncu teoretičnega dela so podrobneje 
opisani genetski algoritmi, ki jih prav tako z razlogi uporabimo v našem primeru. 
 
V metodološkem delu je na začetku poglavja narejen povzetek s strukturo in shematskim 
prikazom metodologije dela. Na tem mestu strukturo metodologije, zato le na grobo 
opišemo. Razdeljena je v tri sklope, kateri obsegajo izdelavo 3D geometrije spirale, 
numerični del in sklop, ki pojasni zasnovo in validacijo meta modela z optimizacijo ciljne 
funkcije. 
 
Poglavje Rezultati in diskusija je razdeljeno na poglavji Analiza rezultatov in Rezultati 
optimizacije oblike izstopne spirale. V prvem poglavju predstavimo rezultate energijskih 
izgub, pretvorbo kinetične energije v difuzorju in optimalno hitrost in statično višino vzdolž 
toka v spirali, pridobljenih z izbrano metodo vzorčenja. Rezultati so večinoma predstavljeni 
v brezdimenzijski obliki v odvisnosti od specifične hitrosti črpalke 𝑛𝑞. Med rezultati sledi 
tudi diskusija in primerjava z literaturo. Nadalje predstavimo vpliv vhodnih geometrijskih 
parametrov na izhodni hidravlični veličini, ki sta nas v našem primeru zanimali. V poglavju 
Optimizacija oblike izstopne spirale prikažemo optimalne oblike spiral ter hitrostnih in 
tlačnih polj, ki so bili izračunani z izbrano optimizacijsko metodo v območju 𝑛𝑞 ∈
[20 − 80]. 
 
V zaključku sledi povzetek opravljenega dela, glavni dosežki naloge, dokaz k raziskovalni 

















2. Teoretične osnove in pregled literature 
2.1.  Specifična hitrost črpalke 𝒏𝒒 
V naslednjih poglavjih pogosto uporabljamo izraz specifična hitrost črpalke 𝑛𝑞. 
Brezdimenzijsko število, ki je izpeljano iz dimenzijske analize nam definira osnovno obliko 
rotorja črpalke (Slika 2.1). Od specifične hitrosti 𝑛𝑞 so zelo odvisna medsebojna 
geometrijska razmerja, ter performansi črpalke. Za izračun 𝑛𝑞 z enačbo (2.0) moramo 
poznati le vrtilno hitrost črpalke 𝜔, pretok 𝑄opt in tlačno višino 𝐻opt v optimalni točki. 




            







V primeru, kadar načrtujemo obliko rotorja z različnimi izstopnimi premeri 𝐷2 pri enakem 
pretoku 𝑄𝑜𝑝𝑡 in vrtilni frekvenci 𝜔, se tlačna višina 𝐻opt povečuje približno s kvadratom 
izstopnega premera 𝐷2. Specifična hitrost 𝑛𝑞 se pri tem zmanjšuje. Meridianski prerez 
rotorja (Slika 2.2) pri tem prehaja, od domala aksialne smeri toka, v popolnoma radialno 
smer toka. 
nq 10 20 40 80 160 




Slika 2.2: Meridianski prerezi rotorja, pri konstantnem pretoku in vrtilni frekvenci za različne 𝑛𝑞. 
 
2.2. Enostopenjski centrifugalni dvojček 
Enostopenjski centrifugalni dvojček (ang. single stage double suction pump) na sliki 2.3  ima 
v ohišje vgrajen simetričen rotor z dvojnim vstopom. Pred vstopom v rotor ima vgrajeni 
simetrični sesalni komori, ki na karseda učinkovit način enakomerno usmerita tekočino v 
rotor. Ob izstopnem delu rotorja je v ohišje prigrajena spirala, ki se v prečnem prerezu 
enakomerno razširja vse do izstopnega prereza v spirali (ang. throat area). Po izstopnem 
prerezu v spirali sledi izstopni difusor, ki je lahko tangencialne ali radialne smeri (Slika 2.4). 
Pri 𝑛𝑞 ≈ 80  je naloga difuzorja usmerjati tok tekočine le v željeno smer, medtem ko pri 
nižjih 𝑛𝑞 pride tudi do pretvorbe energij. V tem območju specifičnih hitrosti je tangencialni 
difuzor, zato bolj učinkovit [1]. 
 
    
Slika 2.3: Enostopenjski centrifugalni dvojček: (a) ohišje, (b) ohišje z gredjo, rotorjem in ležajnim 
ohišjem in (c) prerez centrifugalnega dvojčka skozi ravnino A-A [14], [15]. 
 
Zaradi dvojnega vstopa tekočine v rotor ima centrifugalni dvojček dobre kavitacijske 
lastnosti, saj se hitrost tekočine na sesalnem delu razpolovi, tlak pa je na sesalnem delu zato 
višji. Poleg tega, se zaradi simetričnega vstopa tekočine v rotor tudi uspešno izničijo 
hidravlične aksialne sile. Centrifugalni dvojčki imajo tudi nekoliko višji izkoristek v 
primerjavi s črpalkami z enojnim rotorjem pri 𝑛𝑞 < 40, saj ne pride do trenjskih izgub na 
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zunanjem delu rotorja-pesta. Ta vrsta črpalk ne potrebuje aksialnih rež za uravnoteženje 




Slika 2.4: Izvedbe spiral: (a) enojna tangencialna spirala, (b) enojna radialna spirala, (c) dvojna 
tangencialna spirala, (d) dvojna radialna spirala, (e) dvojna tangencialna spirala z vstopnim 
lopatičnim difuzorjem. 
 
Centrifugalni dvojček ima lahko vgrajeno enojno spiralo (Slika 2.4-a,b), ki je poceni za 
proizvodnjo, zaradi enostavnega ulivanja. Njene slabosti so velike radialne sile med 
obratovanjem, zaradi nesimetrične porazdelitve statičnega tlaka v ohišju. Radialne sile 
generirajo napetosti v ležajih ter upogib in povese na gredi, ki zmanjšujejo življenjsko dobo 
črpalke. Pri enostopenjskih črpalkah pri pogoju 𝑛𝑞 > 60, je zaradi prevelikega elastičnega 
upogiba gredi, treba vgraditi dvojno spiralo (Slika 2.4-c,d). V tem primeru zahtevnost 
načrtovanja povečamo z vgradnjo rebra med notranjo spiralo in zunanjim kanalom, ki 
uravnoteži hidravlične radialne sile vzdolž osi gredi ter prepreči deformacije na ohišju pri 
visokih 𝑛𝑞. Pri črpalkah z visokimi 𝑛𝑞 je treba med rotor in spiralo namestiti vstopni 
lopatični difuzor (Slika 2.4-e), ki zlasti pri velikih črpalkah pomaga zmanjšati obremenitve 
na ohišju, zaradi statičnega tlaka. Lopatični difuzor zmanjšuje tudi hidravlične radialne sile 




Slika 2.5: Izvedbe prečnega prereza spirale centrifugalnega dvojčka: (a) radialni, (b) okrogli, (c) 
trapezni, in (d) pravokotni prerez. 
a) b) c) 
d) e) 
a) b) c) d) 
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Oblika prečnih prerezov (Slika 2.5) v spirali je prilagojena črpalki glede na predvidene 
mehanske in hidravlične lastnosti. Robovi oblik prerezov morajo biti zaokroženi za lažje 
ulivanje v proizvodnem procesu ter obenem, da zmanjšajo neželene lokalne tokovne pojave 
na teh mestih. 
 
 
2.3. Teoretična in dejanska karakteristika črpalke  
Kadar merimo energijsko karakteristiko črpalke ali, kadar obravnavamo črpalko kot »črno 
škatlo«, nas zanimajo fizikalne veličine tekočine le na vtočnem in iztočnem delu črpalke 
(Slika 2.6). Če zanemarimo spremembo toplote, ki je posledica različnih izgub uporabne 
energije v črpalki, lahko prirastek specifične energije 𝑔𝐻 skozi črpalko zapišemo z 
Bernoullijevo enačbo (2.1). Prvi člen na desni strani enačbe je prirastek specifične energije, 
zaradi povečanja statičnega tlaka. Drugi člen predstavlja spremembo 𝑔𝐻, zaradi spremembe 
potencialne energije v primeru, kadar sesalna in tlačna cev ne ležita v isti ravnini z višino 𝑧. 
Zadnji člen enačbe predstavlja spremembo 𝑔𝐻, zaradi spremembe kinetične energije v 












Slika 2.6: Črpalko lahko obravnavamo, kot »črno škatlo«. 
 
 
V enačbi (2.1) se s kontrolnim volumnom opredelimo na celo črpalko. V primeru, da nas 











Prirastek 𝑔𝐻 pri prehodu skozi rotor črpalke je posledica naraščanja obodne hitrosti 𝑢, 
zmanjšanja relativne hitrosti 𝑤 in naraščanja absolutne hitrosti 𝑣 (Slika 2.7). Prvi in drugi 
člen na desni strani enačbe opisujeta prirastek statičnega tlaka, zadnji člen pa opisuje 
dinamični tlak oz. kinetično energijo, ki se v statični tlak pretvori šele potem, ko izteka iz 
rotorja ter priteče v vstopni difuzor in kasneje v spiralo. V primeru, da izhajamo iz Euler-
jeve turbinske enačbe, ki je podrobno izpeljana v [2], lahko z enačbo (2.3), izrazimo prirastek 
𝑔𝐻 s spremembo obodne hitrosti 𝑢 in projekcijo absolutne hitrosti 𝑣 na obodno hitrost 𝑢. 




𝒈𝑯 = 𝒖𝟐𝒗𝒖𝟐 − 𝒖𝟏𝒗𝒖𝟏 (2.3) 
Ob pogoju, da je zadnji člen enačbe (2.3) zanemarljiv ter z upoštevanjem kinematičnih 
relacij in hitrostnih trikotnikov na sliki 2.7 lahko enačbo (2.3) izrazimo z enačbo (2.4). 
Pred tem moramo vpeljati kontiunitetno enačbo, da lahko radialno komponento absolutne 




Slika 2.7: Hitrostni trikotniki na vstopu in izstopu iz rotorja. 
 
𝒈𝑯 = 𝒖𝟐 (𝒖𝟐 −
𝑸
𝑨𝟐
∙ 𝐜𝐨𝐭 𝜷𝟐) (2.4) 
Kjer je 𝑄 pretok skozi rotor, 𝐷2 je izstopni primer rotorja, 𝑏2 pa je izstopna širina rotorja. 




Slika 2.8: Idealna in realna karakteristika črpalke na sliki s pripadajočimi energijskimi izgubami: 
(1) udarne izgube, (2) trenjske izgube, (3) izgube zaradi končnega števila lopatic in (4) izgube 
zaradi recirkulacije. 
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Enačba (2.3) je bila izpeljana z namenom, da z njo lahko prikažemo teoretično oz. idealno 
energijsko karakteristiko črpalke na sliki 2.8. Pri 𝑄 = 0 je specifična energija 𝑔𝐻 črpalke 
enaka 𝑢2
2. V primeru, da imamo nazaj zakrivljene lopatice (reakcijski rotor) 𝛽2 < 0 se 
karakteristika s pretokom zmanjšuje [2].  
 
Ker so procesi v črpalki neizbežno povezani z nepovračljivostjo, se določen delež vložene 
energije pretvori v toploto. Ker ta del energije ni možno pretvoriti v koristno tehnično delo, 
deležu pravimo izguba energije. Izgube energije se v odvisnosti od pretoka skozi črpalko 
spreminjajo, zato je za nas najbolj pomembno, da so izgube minimalne v področju pretoka, 
kjer obratuje črpalka. Točki v kateri imamo najmanj energijskih izgub oz. maksimalen 
izkoristek črpalke, pravimo optimalna točka 𝑇𝑜𝑝𝑡 (ang. best efficiency point). Prizadevamo 
si, da je točka obratovanja črpalke (ang. design point) čim bližje optimalni točki. Slika 2.8 
prikazuje idealno energijsko karakteristiko črpalke s shematsko prikazanimi notranjimi 
izgubami, ki nastajajo v črpalki. Do sedaj izpeljane enačbe so temeljile na predpostavki o 
»neskončnem številu lopatic« in toku brez trenja. Povedano drugače, tok sledi lopatici od 
vstopnega kota 𝛽1 in izstopnega kota 𝛽2. V realnem primeru imamo že na vstopu v rotor 
udarne izgube. Udarne izgube so minimalne v optimalni točki, saj takrat smer natekanja toka 
najbolj sovpada z vstopnim kotom lopatice 𝛽1. Prav tako v realnih razmerah smer iztekanja 
toka iz rotorja ne sovpada povsem z izstopnim kotom lopatice 𝛽2 (praviloma je manjši). 
Odstopanje se povečuje s pretokom. Izgube energije v rotorju nastajajo tudi zaradi trenja 
toka s stenami kanalov. Proporcionalne so kvadratu povprečne relativne hitrosti 𝑤1. Izgube  
zaradi trenja, nastajajo tudi v preostalem delu ohišja črpalke. Nastajajo tako v sesalnem delu, 
kot v izstopnem delu v spirali in difuzorju. Te komponente je treba načrtovati tako, da bodo 
skupne energijske izgube čim manjše v optimalni točki, saj se jim pri delnih in prekomernih 
pretokih ne moremo izogniti. Če znamo notranje izgube oceniti, kot v primeru na sliki 2.8 
ter jih odštejemo od idealne karakteristike, dobimo realno karakteristiko črpalke [2]. 
 
Izgube v črpalki lahko predstavimo tudi nekoliko drugače, za boljše razumevanje pa si pred 




2.4. Lokalni tokovni pojavi 
Kinematika toka v pretočnem traktu centrifugalne črpalke je zapletena. Zaradi mehanizmov 
pospeševanja, pojemanja, trodimenzionalne smeri toka ter interakcije med stacionarnimi in 
radialnimi deli črpalke, privede do deleža vložene energije v entropijo. Energijske izgube v 
pretočnem traktu so vzrok široke palete lokalnih tokovnih pojavov. Naj povem, da se 
intenzivnost neželenim lokalnim tokovnim pojavom v črpalki povečuje, kadar obratujemo 
izven optimalne obratovalne točke. Naš namen ni analizirati vse tokovne pojave, ki se 
pojavijo v črpalkah, saj bi s tem nepotrebno tratili čas. Osredotočili se bomo le na pojave, ki 
so značilni v izstopnem delu rotorja, spirali ter v izstopnem difuzorju hidravlične geometrije 
enostopenjskega centrifugalnega dvojčka. Ta del pretočnega trakta bo kasneje predmet naše 
analize.  
 
Prerez zaprtega kanala rotorja lahko glede na tokovne pojave razdelimo na jedro, območji 
mejne plasti ter tlačno in sesalno površino. Tekočina v kanalu poleg primarnega toka kroži 




tudi v prečni smeri zaradi ukrivljene geometrije ter volumskih sil, ki nastanejo zaradi 
rotacije. Superpozicija obeh pojavov vrtinčenja povzroči kroženje toka v prečni diagonalni 




Slika 2.9: Lokalni tokovni pojavi v spirali: (a) v meridianski ravnini, (b) na izstopni strani rotorja. 
 
Številke na sliki pomenijo naslednje: (1) sekundarni vrtinec v spirali, (2) odlepljanje toka, 
(3) recirkulacija na izstopnem delu, (4) recirkulacija na sesalnem delu, (5) povratni tok- 
puščanje, (6) sekundarni vrtinec med ohišjem in zunanjim delom rotorja, (7) sekundarni tok 
v rotorju, (8) hitrostni profil med ohišjem in zunanjim delom rotorja. 
 
Naslednji pojav na izstopu rotorja, ki vpliva na izgube, je mešanje toka v brazdi za izstopnim 
robom lopatice. Brazda se izravna z okoliškim tokom na približni razdalji debeline lopatice. 
Na širino brazde vpliva debelina in oblika izstopnega dela lopatice [16]. Po iztekanju 
tekočine iz rotorja, nastopi močna interakcija med ohišjem in rotorjem na sliki 2.9 (pozicija 
6). V prečni smeri spirale se pojavi sekundarno vrtinčenje, ki se izoblikuje v dvojni vrtinec 
in potuje vzdolž oboda spirale (Slika 2.9-pozicija 1). Simetrija vrtincev je odvisna  od razmer 
na izstopu rotorja, oblike ter simetrije prečnega prereza spirale. Prečno na tok prihaja tudi 
do povratnega toka skozi režo obročastih tesnil nazaj v sesalni del črpalke (Slika 2.9-pozicija 
5). Povratni tok vpliva tudi na tokovne razmere na sesalni strani rotorja (Slika 2.9-pozicija 
4). V  vmesni reži, zaradi povratnega toka nastaja recirkulacija in različni sekundarni tokovi, 
ki še niso povsem temeljito raziskani. Prisotna je tudi medsebojna interakcija med naštetimi 
pojavi. Vzdolž spirale je hitrostni profil težko določljiv, zaradi medsebojne interakcije 
lokalnih pojavov, ki nastajajo v tem predelu [1], [18], [21].  
 
V optimalni obratovalni točki mora biti porazdelitev tlaka in hitrosti v pretočnem traktu 
spirale najbolj enakomerna, z izjemo pojava udarnega šoka v jeziček (ang. tangue, cut 
water), ki ga povzroči okoliški tok. Izstopni kot toka 𝛼2 mora čimbolj sovpadati s smernim 
kotom jezička 𝛼3 na ohišju [17]. Čeprav je naš namen obravnavati spiralo v področju 
optimalne točke, je smiselno razumeti razmere v toku izven optimalne točke. Sledi kratek 











POGLAVJE 2. Teoretične osnove in pregled literature 
16 
 
Pri delnem pretoku 𝑄/𝑄𝑜𝑝𝑡 < 1 so prečni prerezi spiral preveliki vzdolž cele spirale, zato se 
pojavlja odlepljanje toka prečno in vzdolž spirale ter v izstopnem difuzorju. Absolutna 
hitrost 𝑣2 je veliko večja od povprečne absolutne hitrosti 𝑣3 na izstopnem prerezu. Statični 
tlak pa se povečuje od zunanjega dela do izstopnega prereza spirale. Tekočina cirkulira v 
špirali, izstopni kot toka pa je manjši od kota jezička. Ob pogoju 𝛼2 < 𝛼3, pride do pojava 
separacije v zunanjem delu spirale (Slika 2.10). Rezultanta radialnih sil 𝐹r je usmerjena k 
zunanji spirali, saj je tam statični tlak najnižji [1]. 
 
 
Slika 2.10: Lokalni tokovni pojavi v spirali pri delnem pretoku. 
 
Pri povečanem pretoku 𝑄/𝑄𝑜𝑝𝑡 > 1 so prečni prerezi v spirali premajhni, zato tok pospešuje 
skozi spiralo. Statični tlak se v tej smeri posledično zmanjšuje. Izstopni kot toka je večji od 
kota jezička. Ob pogoju 𝛼2 > 𝛼3, nastane separacija toka v izstopnem difuzorju (Slika 2.11). 
Rezultanta radialnih sil 𝐹r je v tem primeru usmerjena v notranji del spirale, kjer tok najbolj 




Slika 2.11: Lokalni tokovni pojavi v spirali pri povečanem pretoku. 
  
Lokalni tokovni pojavi v izstopnem difuzorju pa so močno odvisni od porazdelitve hitrosti, 
mejne plasti in prehodnega sekundarnega vrtinčenja na vstopu v difuzor. Pojav prehodnega 
sekundarnega vrtinčenja okrepi izmenjavo gibalne količine med tokom blizu stene ter 




jedrom toka, medtem ko pojav široke mejne plasti vodi v prezgodnje odlepljanje toka od 
stene. Prehodno vrtinčenje obenem ugodno vpliva na razvoj tanjše mejne plasti v difuzorju, 
ki preprečuje separacijo toka pri večjih kotih difuzorja ter na boljšo pretvorbo kinetične 
energije v statični tlak [1], [17]. 
 
 
2.5. Izgube moči v črpalki 
Povedano drugače, uporabna moč 𝑃up, ki jo črpalka prenese na tekočino, je vedno manjša 
od vložene moči na gredi črpalke 𝑃g za velikost izgub, ki nastanejo v črpalki. Seštevek izgub 
moči 𝛴𝑃v  =  𝑃g  −  𝑃up se pretvori v toploto znotraj ali zunaj črpalke.  
 
 
Slika 2.12: Deleži izgub moči v črpalki. 
 
Izgube izražene z močjo (Slika 2.12) v grobem razdelimo na zunanje izgube 𝑃e in notranje 
izgube 𝑃I. Med 𝑃e štejemo izgube moči zaradi izsevanega hrupa ter mehanske izgube 𝑃m v 
ležajih in tesnilih. Te izgube moči se ne pretvorijo povsem v toploto tekočine, zato jim 
pravimo zunanje izgube moči. Med notranje izgube 𝑃I v črpalki štejemo sekundarne in 
hidravlične izgube 𝑃h, ki so posledica zgoraj naštetih lokalnih tokovnih pojavov. Sekundarne 
izgube so vsota volumetričnih izgub 𝑃vol in trenjskih izgub 𝑃R na zunanji strani rotorja in v 
tesnilih. 𝑃L nastanejo, zaradi različnih načinov puščanja tekočine iz tlačne strani na sesalno 
stran črpalke. Tekočino zajemamo tudi za uravnoteženje aksialne sile, tesnjenje, splakovanje 
in za hlajenje črpalke. Hidravlične izgube moči v grobem nastanejo zaradi trenja tekočine v 
stiku s stenami rotorja in ohišja, ter zaradi disipacije vrtincev (izgube zaradi mešanja). Poleg 
omejenih izgub moči v črpalki, prihaja tudi do izgub moči, zaradi recirkulacije tekočine 𝑃Rec 
na različnih mestih v črpalki pri delnih obremenitvah [1].  
 
 
2.5.1. Izkoristek črpalke 𝜼 
Na podlagi vseh naštetih moči s katerimi povečamo moč tekočini ter za premagovanje 
energijskih izgub lahko zapišemo izraz za skupni izkoristek črpalke 𝜂, ki je najpomembnejši 
parameter pri večini črpalk. Enačba (2.5) podaja razmerje uporabne moči 𝑃up in vložene 
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moči na gredi 𝑃g. 𝑃g lahko razstavimo na uporabno moč 𝑃up ter na moči za premagovanje 
mehanskega trenja 𝑃m, volumetričnih izgub 𝑃vol, izgub na zunanjem delu rotorja 𝑃rr, izgub 






𝑷𝐮𝐩 + 𝑷𝐦 + 𝑷𝐯𝐨𝐥 + 𝑷𝐫𝐫 + 𝑷𝐫𝐳 + 𝑷𝐡
 (2.5) 
Črpalke z manjšim pretokom imajo slabši izkoristek, kot črpalke z večjimi pretoki, zaradi 
relativne hrapavosti sten, ki se zmanjšuje, absolutna hrapavost pa ostaja bolj ali manj 
konstantna. Posledica večje relativne hrapavosti je debelejša mejna plast, zato nastane več 
trenjskih izgub. Tudi iz ekonomskega stališča je pri črpalkah, ki imajo večji pretok, večji 
poudarek na izkoristku črpalke. 
 
 
2.6. Teoretični opis toka v spirali 
Na izstopu rotorja ima tekočina centrifugalno hitrost 𝑣2𝑢 = 𝑣2 ∙ 𝑐𝑜𝑠(𝛼2) in kinetično 
energijo 𝑣2
2/2𝑔. Za dosego visokega izkoristka ter minimalnih izgub v spirali, moramo, s 
pravilno zasnovo geometrije, kinetično energijo karseda učinkovito pretvoriti v statični tlak. 
V skladu z drugim Newton-ovem zakonom masa ohrani gibalno količino, če na njo ne deluje 
nobena zunanja sila, zato ima tekočina na izstopu rotorja tendenco ohraniti vrtilno količino, 
razen če na njo ne vpliva geometrija spirale ali trenje ob steni. Tok v spirali sledi zakonu 
𝑣𝑢 ∙ 𝑟 = 𝑣2𝑢 ∙ 𝑟2 = 𝑘𝑜𝑛𝑠𝑡. iz katerega lahko izračunamo komponento obodne hitrosti 𝑣𝑢 =
𝑣2𝑢 ∙ 𝑟2/𝑟. Pretok skozi celoten prerez spirale 𝑄(𝜑) = 𝑄𝑜𝑝𝑡 ∙ 𝜑
𝑜/360𝑜 izračunamo z 
integracijo enačbe (2.6). Pravilno obliko prečnega prereza A (Slika 2.13) dobimo tako, kadar 




Slika 2.13: Vzdolžni prerez (levo) in integriranje po prečnem prerezu spirale (desno) [1]. 


















𝟑𝟔𝟎° ∙ 𝒗𝟐𝒖 ∙ 𝒓𝟐
 
(2.7) 
Enačbi (2.6) in (2.7) sta eksaktno rešljivi le za pravokotne, okrogle in trapezne prereze. Za 
poljubne geometrije prereza pa moramo integral rešiti numerično. Prav zaradi tega, literatura 
podaja več različnih poenostavljenih metod za izračun prečnih prerezov poljubnega prereza. 
Metode temeljijo na osnovi konstantne hitrosti, geometrije in teorema o ohranitvi vrtilne 
količine. Z izkušnjami je Pfleiderer [22] vpeljal dva načina na osnovi eksponenta vrtilne 
količine 𝑣𝑢 ∙ 𝑟
𝑥. Kadar privzamemo 𝑥 = 1, je vrtilna količina konstantna. Pri 𝑥 = 0 pa 
predpostavimo, da je hitrost 𝑣𝑢 konstantna po celem prerezu. Stepanoff [18] je prav tako 
alternativno poenostavil, da je hitrost v spirali konstantna v vseh prerezih. Konstantno hitrost 
določimo empirično 𝑣𝑢 = 𝐾√2𝑔𝐻 = 𝑘𝑜𝑛𝑠𝑡. Konstanta 𝐾 se določi glede na 𝑛𝑞. Gülich [1] 
podaja metodi na osnovi ohranitve vrtilne količine ter na osnovi konstantne hitrosti. Prva 
metoda je priporočljiva za načrtovanje spiral pri črpalkah ob pogoju 𝑛𝑞 > 30, druga metoda 
pa je priporočljivejša za načrtovanje črpalk pri pogoju 𝑛𝑞 < 30. Metoda konstantnih hitrosti 
je pri nižjih 𝑛𝑞 priporočljivejša zato, ker je takrat hitrost v prvem delu spirale ponavadi 
manjša ter imamo posledično manj trenjskih izgub. Metoda na osnovi ohranitve vrtilne 
količine pa ima prednosti pri načrtovanju spiral ob pogoju 𝑛𝑞 > 30, saj tak pristop ustrezno 
zmanjša sekundarni tok z opazno manjšimi prečnimi prerezi [1], [18], [22]. 
 
 
2.6.1. Izstopni difuzor 
V izstopnem difuzorju tekočina pojenja pri tem se pretvarja kinetična energija v potencialno 
energijo (statični tlak), zato morata biti dolžina in razmerje prečnih prerezov načrtovana 
tako, da je pretvorba čim bolj učinkovita. Ob predpostavki idealnih razmer v difuzorju lahko 
uporabimo Bernoullijevo enačbo, medtem ko realne razmere težje opišemo teoretično. 
Realno pretvorbo kinetične energije v potencialno definiramo z brezdimenzijskim 
koeficientom 𝑐pre
, medtem ko idealno pretvorbo definiramo s koeficientom 𝑐pid. 
»Izkoristek« difuzorja 𝜂D izračunamo z enačbo (2.8), ki je določena z razmerjem realnega 
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Pri čemer je 𝑝stat,2 statični tlak na izstopu, 𝑝stat,1 je statični tlak na vstopu v difuzor, ρ je 
gostota tekočine, 𝑣1 je hitrost tekočine na vstopu v difuzor, 𝐴1 in 𝐴2 pa sta prereza na 
vstopnem in izstopnem delu difuzorja. 
 
Pri črpalkah v območju 𝑛𝑞 ≈ 80 tekočina v izstopnem difuzorju ne pojenja, saj bi bila 
izdelava neekonomična, zaradi velikega izstopnega premera tlačne cevi, medtem ko je pri 
nizkih 𝑛𝑞 pojemek tekočine v izstopnem difuzorju bistven. V radialnem difuzorju ob pogoju 
𝑛𝑞 < 80 prihaja do večjih energijskih izgub, zaradi spremembe hitrostnega profila pri 




Slika 2.14: Konični difuzor (levo) in diagram za načrtovanje koničnega difuzorja (desno) [1]. 
 
Za konični difuzor (Slika 2.14-levo) Gülich [1] podaja diagram za načrtovanje difuzorja 
(Slika 2.14, desno). Diagram prikazuje družino krivulj 𝑐p. Krivulje 𝑐p
∗∗ predstavljajo 
optimalno dolžino difuzorja 𝐿 za podano razmerje 𝐴2/𝐴1, medtem ko krivulje 𝑐p
∗ 
predstavljajo optimalno razmerje 𝐴2/𝐴1 za podano dolžino difuzorja 𝐿.  
 
 
2.6.2. Glavni geometrijski parametri spirale 
V poglavju so zbrani in opisani glavni geometrijski parametri spirale, ki imajo hidravličen 
vpliv na tokovne razmere v spirali. Parametre, katere bomo v našem primeru spreminjali, so 
prikazani na sliki 2.15 skozi vzdolžni in prečni prerez A spirale in rotorja. Prečni prerez A 
je simetričen skozi srednjo ravnino črpalke, zato je prikazana le leva stran prereza. Pri opisu 
geometrijskih parametrov so podane tudi enačbe za izračun ter priporočila za načrtovanje od 











Slika 2.15: Glavni geometrijski parametri spirale. 
 
Vstopna širina brezlopatičnega difuzorja 𝒃𝟑 (ang. inlet width) je širina vstopnega 
difuzorja v spirali (Slika 2.15). Širina se določi glede na izstopno širino rotorja 𝑏2. Pri 
enojnih spiralah je priporočljivo načrtovati večjo širino 𝑏3, tako da dosežemo na končnem 
prerezu (ang. throat area) razmerje stranic 𝑏/ℎ = 1. Razmerje 𝑏3/𝑏2 je tudi odvisno od 𝑛𝑞. 
Gülich [1] pri nizkih 𝑛𝑞 priporoča razmerje od 2 do 4, pri visokih 𝑛𝑞 pa priporoča razmerje 
od 1.05 do 1.2. Stepanoff [18] priporoča za nižje 𝑛𝑞 razmerje 2, za srednje 𝑛𝑞 razmerje 1.75 
ter za visoke 𝑛𝑞 razmerje 1.6. Veliko razmerje 𝑏3/𝑏2 je pri nizkih 𝑛𝑞 priporočljivo, saj 
rotirajoč tok nudi manjši upor toku, ko priteka iz rotorja, kot bližja mirujoča stena ohišja. Pri 
visokih 𝑛𝑞 veliko razmerje ni zaželeno zato, ker povzroča večje sekundarne izgube, zaradi 
prekomernega vrtinčenja toka v stranski reži [1], [19].  
  
Izstopni premer brezlopatičnega difuzorja 𝑫𝟑 je dolžina od osi rotorja in do izstopnega 
dela difuzorja (Slika 2.15) na vstopu v spiralo. Pravilno izbrana dolžina 𝐷3 omogoča, da 
dosežemo nadaljnje pojemanje in usmerjanje toka, ko priteka iz rotorja in nateka v spiralo. 
Gülich [1] v grobem podaja razmerje 𝐷3/𝐷2 = 1.12-1.15 ter natančneje v obliki enačb v 
odvisnosti od 𝑛𝑞. Za 𝑛𝑞 < 40 velja enačba (2.9), za 𝑛𝑞 > 40 pa velja enačba (2.10) pri 
čemer je 𝐻ref = 1000 m, 𝜌ref = 1000 m
3 s-1 in 𝑛𝑞,ref = 40. Stepanoff [18] podaja vrednost 
𝐷3 z enačbo (2.1), kjer ?̃? odmerimo iz diagrama, ki je podan empirično v [18]. 
𝑫𝟑
𝑫𝟐








   
𝑫𝟑
𝑫𝟐
≥ 𝟏. 𝟎𝟒 + 𝟎. 𝟎𝟎𝟏(𝒏𝒒 − 𝒏𝒒,𝐫𝐞𝐟) 
(2.10) 
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   𝑫𝟑 = 𝑫𝟐 + 𝑫𝟐 ∙ ?̃? (2.11) 
Kot odprtja 𝜹 (ang. opening angle, cone angle) je naklon, s katerim povečujemo prečni 
prerez spirale za upočasnjevanje toka v radialni smeri (Slika 2.15). Kot odprtja vpliva na 
razmerje 𝑏/ℎ. Lahko se spreminja vzdolž oboda spirale, vendar ob tem povečamo zahtevnost 
v proizvodnem procesu. S pravilno izbiro kota odprtja 𝛿 zmanjšamo pojav sekundarnega 
toka v radialni smeri. Prevelik kot odprtja 𝛿 lahko povzroči odlepljanje toka v radialni smeri 
ob vstopu v spiralo. Njegove vrednosti lahko zavzemajo od 0° (pravokotni prerez) ter preko 
30° (krožni prerez) [1]. 
 
Kot jezička 𝝋 je kot med navpično ravnino skozi os črpalke in začetnim prerezom spirale 
(Slika 2.15). Hidravlični vpliv jezička na tok v spirali je bil že opisan v poglavju 2.4. Pri 
nižjih 𝑛𝑞 ima jeziček manjši vpliv na izgube, medtem ko so pri višjih 𝑛𝑞 izgube na tem mestu 
opaznejše ob nepravilnem položaju jezička. Za črpalke z tangencialnim difuzorjem se 
priporoča kot jezička 𝜑 do 30° [1]. Pomembna je tudi izbira debelina jezička 𝑒2 za katero 
Gülich [1] podaja enostavno zvezo 𝑒2/𝐷3 = 0.04. 
 
Višina izstopnega prereza spirale 𝒉𝟔 je višina prečnega prereza spirale predenj tok priteče 
v izstopni difuzor (Slika 2.15). Izstopni prerez spirale (ang. throat area) ima močan vpliv na 
karakteristiko črpalke. Določen je z vstopno širino 𝑏3, kotom odprtja 𝛿, višino prereza ℎ ter 
z radiji zaokrožitev. Če je izstopni prerez premajhen, se optimalni pretok črpalke 
𝑄opt premakne proti nižjim pretokom, v nasprotnem primeru pa proti višjim pretokom.  
 
Dolžina izstopnega difuzorja 𝑳𝟓 je razdalja od vstopnega in izstopnega prereza difuzorja 
(Slika 2.15). Dolžina 𝐿5 omogoča, da je pojemanje toka v njem dovolj postopno, da ne 
privede do pojava separacije toka v okolici sten. Optimalni kot razširjanja sten difuzorja pri 
katerem ne pride do odlepljanja toka je med 10° do 13°. Zavedati se je treba, da lastnosti 
tangencialnega izstopnega difuzorja črpalke ne moremo povsem enačiti z običajnim 
koničnim difuzorjem (Slika 2.14), saj je prerez na vstopnem delu lahko različnih oblik. Poleg 
tega, imamo na vstopu v difuzor zelo zapletene tokovne razmere, ki vplivajo na dolvodni 
tok v njem [1]. 
 
 
2.7. Numerično reševanje toka v črpalki 
Tok tekočine popisujejo Navier Stokes-ove enačbe. Realna tekočina je lahko opisana z 
parcialnimi diferencialnimi enačbami, katere v splošnem primeru ne morejo biti rešene 
analitično. Z diskretizacijo računske domene na manjše elemente lahko s pomočjo 
numeričnih metod enačbe rešimo aproksimativno. Enačba (2.12) je tri-razsežna Navier-
Stokes-ova splošna enačba ohranitve gibalne količine zapisana v koordinatnem sistemu za 
smer 𝑥. Enačba se uporablja za modeliranje toka tekočine v rotirajočem rotorju okoli osi-z 
v relativnem sistemu. Členi na levi strani enačbe predstavljajo pospešek relativne hitrosti 𝑤 
po času 𝑡 in po prostoru ter vpliv tlaka in volumskih sil (centrifugalni in Coriolis-ov 
pospešek) v rotirajočem sistemu. Na desni strani enačbe členi predstavljajo izgube v strižnih 
napetostih zaradi molekularne viskoznosti in turbulence. 
























































= 𝟎 (2.13) 
Ob pogoju 𝜔 = 0 enačbo (2.12) uporabimo za modeliranje toka v nerotirajočem delu 
pretočnega trakta (sesalni komori, spirali ali difuzorju). Pri pogoju, da je prvi člen na desni 
strani enak nič, dobimo Euler-jevo enačbo za ne-viskozni tok. V primeru pogoja, da je zadnji 
člen na desni strani enačbe enak nič, predpostavimo laminaren tok. Skupaj z kontinuitetno 
enačbo (2.13) in tremi enačbami ohranitve gibalne količine zapisane za vse smeri 
koordinatnega sistema, pridobimo sistem štirih diferencialnih enačb s štirimi neznanimi 
funkcijami za tlak 𝑝 in za tri komponente relativne hitrosti 𝑤x, 𝑤y, 𝑤z. Enačbe v 
diskretizirani obliki zadostujejo za modeliranje turbulentnega toka, vendar DNS potrebuje 
izjemno gosto računsko mrežo, zato je ob današnji razpoložljivi procesorski moči 
računalnikov še ne uporabna. V ta namen so bile razvite RANS enačbe, ki nadomestijo 
prehodne hitrosti z 𝑤 + 𝑤´(𝑡). Pri čemer 𝑤 opisuje časovno povprečeno relativno hitrost, 
𝑤´(𝑡) pa opisuje turbulentne fluktuacije. Napetosti, ki nastanejo zaradi turbulentne gibalne 
količine, imenujemo Reynolds-ove napetosti. Ker pa so fluktuacije hitrosti neznane, sistem 
štirih enačb ni rešljiv (zaprt problem). Vpeljati je treba dodatne empirične enačbe s 
turbulentnimi modeli [1], [23].    
 
 
2.7.1. Turbulentni modeli 
Turbulentni modeli z različnimi pristopi opisujejo porazdelitev Reynolds-ovih napetosti v 
toku. Turbulentni model ni splošen, da bi ga lahko pravilno uporabili v vsakem primeru,  
zato je za izbiro vrste modela potrebna presoja in umerjanje z eksperimentom. Turbulentne 
modele delimo po številu transportnih enačb, ki opisujejo turbulentne veličine. Pri 
modeliranju toka tekočine v črpalki se v praksi večinoma uporabljajo dvo-enačbeni modeli 
𝑘 − , 𝑘 − 𝜔 in SST (ang. shear stress transport), saj je velikokrat pomembnejša hitra in 
stabilna konvergenca rezultatov, kot precizni izračuni, ki potrebujejo veliko časa, da 
dosežejo konvergenco. 
 
Turbulentni model 𝒌 − 𝜺, na osnovi specifične turbulentne kinetične energije 𝑘 in stopnje 
disipacije , uporabimo v kombinaciji s stenskimi funkcijami. Turbulenca se izračuna iz 
lokalnih hitrostnih gradientov. Pomanjkljivosti modela se kažejo predvsem v tem, da slabo 
zajame vplive lokalnih tokovnih pojavov, kot so sekundarni tok, pojemajoč tok, ukrivljene 
tokovnice ali vrtinčni tok. Natančnejši opis turbulentnega modela 𝑘 −  je podan v [1] in 
[23]. 
  
Turbulentni model 𝒌 − 𝝎 se uporablja za primere toka z nasprotnimi tlačnimi gradienti. 
Model 𝑘 − 𝜔 namesto stopnje disipacije  uporabi frekvenco »velikih« vrtincev 𝜔 (ang. 
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»large« vortices). Boljše ujemanje doseže pri modeliranju toka v bližini sten. Natančnejši 
opis turbulentnega modela 𝑘 − 𝜔 je podan v [1] in [23]. 
 
Turbulentni model SST je dvo-enačbeni model, ki uporabi turbulentni model 𝑘 − 𝜔 v jedru 
toka, turbulentni model 𝑘 −  pa v bližini sten. Tako zajame prednosti obeh turbulentnih 
modelov in hkrati obide njune slabosti. Za prehod med modeloma uporabi empirične 
povezovalne funkcije. SST turbulentni model bomo, zaradi omenjenih prednosti, uporabili 
tudi v naših numeričnih izračunih. Turbulentni model SST je podrobneje opisan v [1] in [23]. 
 
 
2.7.2. Izdelava računske mreže 
Pri izbiri mreže v računski domeni velja pravilo večje natančnosti ob gostejši mreži ter 
obenem daljšem času izračuna in težji konvergenci. Za modeliranje rotorja ali spirale 
potrebujemo vsaj od 70000 do 100000 vozlišč. Strukturirano mrežo uporabljamo za 
pravokotne elemente, kateri zvezno zapolnijo računsko domeno (Slika 2.16-a,c), medtem ko 




                    
 
         
Slika 2.16: Računske mreže: (a) strukturirana mreža, (b) nestrukturirana mreža, (c) strukturirana 
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Prednosti obeh sistemov ponuja blok-strukturirana mreža, katera zapolni računsko domeno 
z strukturiranimi bloki, medtem ko so bloki medsebojno nestrukturirano povezani. V bližini 
sten mora biti mreža usmerjena pravokotno na površino stene. Porazdelitev velikosti 
elementov mreže od stene proti jedru toka mora biti monotona. Treba jo je zgostiti v 
območjih z velikimi hitrostnimi gradienti. Pri črpalkah se hitrostni gradienti pojavijo ob 
lopaticah rotorja, v stranskih režah med ohišjem in rotorjem ter ob jezičku v spirali. Posebno 
pozornost zgoščevanju mreže je treba nameniti na izstopnem robu lopatic rotorja [1], [24]. 
 
 
2.7.3. Reševanje Navier Stokes-ovih enačb 
Numerične metode nam služijo, da lahko diskretiziramo parcialne diferencialne enačbe ter 
jih zapišemo, kot algebrajske enačbe. Za modeliranje tri-razsežnega toka se uporablja 
metoda končnih volumnov. Za reševanje sistema algebrajskih diferenčnih enačb pogosto 
uporabimo SIMPLE (ang. Semi-Implicit Method for Pressure Linked Equations) algoritem. 
Algoritmi se medsebojno razlikujejo po natančnosti, konvergenci in času izračuna. 
Algebrajske diferenčne enačbe določajo fizikalnim količinam, kot sta tlak in hitrost, 
porazdelitev po končnih volumnih. Za primerno natančnost je treba izbrati red sheme 
izračuna. Pri prvem redu so fizikalne količine v končnem volumnu konstantne, pri drugem 
redu se spreminjajo linearno, pri višjih redih pa postanejo fizikalne količine polinomih višjih 
stopenj. Red numeričnih shem ne izboljša natančnosti, vendar doseže rešitev hitreje pri 
gostejši mreži. Shema prvega reda se ne priporoča pri modeliranju tekočine v črpalkah, saj 
pride do velike numerične difuzije. Višji redi shem povečujejo numerično točnost, toda 
poslabšuje konvergenco. Komercialni programi za izračun računalniške dinamike tekočin 
imajo na voljo različne numerične faktorje s katerimi vplivamo na konvergenco rešitve. 
Vrednosti so umerijo s pomočjo fizičnih eksperimentov. Konvergenca rešitve se doseže 
iterativno. Ko je sprememba med trenutno in naslednjo iteracijo minimalna, je dosežena 
rešitev. Konvergenco ocenimo z ostankom ter z potekom konvergence. Pri modeliranju 
črpalk se za ostanek priporoča vrednost 10-4 [1], [23]. 
 
 
2.7.4. Robni pogoji 
Na mejah računske domene moramo predpisati robne pogoje spremenljivkam v transportnih 
enačbah. V splošnem razlikujemo med Dirchlet-ovimi in Neumman-ovimi robnimi pogoji. 
Prvi predpiše konstantno vrednost spremenljivke na robu, medtem ko drugi predpiše 
gradient z normalo v smeri proti robu. 
 
V analizi na vstopnem robu predpišemo robni pogoj (ang. inlet) za nestisljiv tok. Praviloma 
predpišemo hitrost in smer tekočine ali masni pretok. Predpišemo tudi intenziteto turbulence 
in krajevno skalo (ang. lenght scale). Intenziteta turbulence je v črpalkah visoka. Za rotor se 
predpiše 5 % za spiralo in difuzor pa 10 %, saj so razmere v difuzorju zelo odvisne od 
turbulence. Krajevna skala turbulence je pri modeliranju črpalk lahko višina lopatice ali 
premer vstopnega dela rotorja. Na izstopnem robnem pogoju (ang. outlet) predpisujemo 
povprečni statični tlak. Takšen pristop zagotavlja stabilno konvergenco računa. Alternativno 
lahko na izstopnem drobu predpišemo pretok, na vstopnem delu pa totalni tlak. Na vstopnem 
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in izstopnem robu črpalke je priporočljivo modelirati daljšo cev v smeri pritekanja/iztekanja 
toka, da zagotovimo enakomeren hitrostni profil na vtoku in iztoku iz črpalke. V nasprotnem 
primeru lahko dobimo povratni tok (ang. backflow) kar uteži računanje. Na površinah sten 
predpisujemo robni pogoj stene (ang. wall) brez zdrsa (ang. no-slipp wall) za komponente 
relativne hitrosti 𝑤 vzporednim površini stene. Hitrostnim komponentam pravokotno na 
steno predpišemo 𝑣 = 0. Za površino na zunanji strani rotorja, ki je v stiku s tekočino, 
predpišemo robni pogoj rotirajoče stene (ang. rotating wall). Predpisati je treba tudi kotno 
hitrost rotirajoče stene [1], [23]. 
 
V primerih kadar računamo večstopenjske črpalke z difuzorjem, lahko modeliramo le en 
krak oz. kanal rotorja oz. difuzorja ter mu predpišemo periodični robni pogoj na mestih, kjer 
je »izrezan« od preostalega dela rotorja oz. difuzorja. Ob tem prihranimo čas izračuna. V 
primeru če je model črpalke simetričen skozi ravnino, modeliramo le en simetričen del. Na 
robu predpišemo robni pogoj simetrije brez trenja in kakršnega koli drugega efekta. S 
slednjim robnim pogojem prav tako privarčujemo čas izračuna. Robni pogoj nam bo prišel 
prav pri modeliranju centrifugalnega dvojčka, saj je simetričen skozi ravnino rotorja. Vmesni 





Slika 2.17: Robni pogoji pri modeliranju rotorja in spirale. 
 
Vse opisane robne pogoje, ki jih predpisujemo na računski domeni, so prikazani in označeni 
na zgornji sliki 2.17. V primerih, kadar predpostavimo stacionarne razmere (ang. steady-
state) v črpalki, izbiramo lahko med referenčnima okviroma frozen rotor ali stage. Model 
stage uporablja povprečene vrednosti na vmesnem robnem pogoju v rotorju in statorju, 
medtem ko model frozen rotor izračuna dejanske vrednosti, vendar pri fiksnem položaju 
rotorja. Kadar želimo simulirati tokovni pojav brazdenja na izstopnem robu lopatic, moramo 
uporabiti model frozen rotor, vendar je to le rezultat za fiksen položaj rotorja. Za vse 
relativne pozicije, kot v realnosti, moramo za vmesni robni pogoj uporabiti transientni model 
rotor-stator. Model stage, ki ga bomo uporabili v našem primeru potrebuje daljšo 
konvergenco računa, kot model frozen rotor, vendar krajšo konvergenco od modela transient 
rotor-stator. Model stage ni primeren za simulacijo toka izven optimalne obratovalne točke 

















2.8. Meta model 
Pri realnemu problemu Meta modeli reducirajo kompleksnost problema ter pridobijo 
funkcijo s katero je ocenjen hitreje [26]. Meta model predstavlja približen odziv med 
vhodom in izhodom. Kadar določenemu modelu lahko spreminjamo vhodne parametre 
(geometrijo, obremenitve), želimo pa pridobiti vpogled v odziv modela (fizikalne veličine), 
moramo najprej opraviti preizkuse. Z preizkusi dobimo rezultate v določenih točkah. Med 
vhodom in izhodom torej dobimo odvisnosti katere nas zanimajo. Za opazovanje 
večrazsežnih primerov moramo za natančen odziv opraviti mnogo preizkusov. Ker razvoj 
numeričnega modeliranja v inženirstvu zahteva vse večji računalniški napor, zaradi 
zamudnih analiz in strategij načrtovanja, se vse pogosteje poslužujemo različnim tehnikam 
meta-modeliranja. Tehnike so bile razvite iz različnih disciplin statistike, matematike, 
računalništva in inženirstva. Uporabljajo se za različne pristope state of the art načrtovanja, 
zlasti za namene optimizacije, kjer meta model skrajša proces načrtovanja. Glavni cilj meta-
modeliranja je doseči čim bolj natančen meta model v sprejemljivem času. Poleg tega 
zagotavlja podporo odločanju pri načrtovanju [27]. Proces meta-modeliranja za podporo 
optimizacijskim metodam razdelimo na naslednje korake: 
 
- formulacija problema,  
- vzorčenje, 
- aproksimacija z meta modelom, 
- validacija meta modela, 
- optimizacija na osnovi meta modela. 
 
 
2.8.1. Formulacija problema 
V začetni fazi oz. v prvem koraku moramo, za podan primer, izbrati število vhodnih in 
izhodnih parametrov, ki vplivajo na opazovan pojav. Izbrati je treba tudi velikost intervalov 
opazovanega območja (ang. design space, region of interest) ter število vrednosti, ki jih bo 
posamezen vhodni parameter zavzel v preizkusih. Vhodni parameter je zvezen, če vrednosti 
na intervalu med preizkusi zavzamejo neskončno mnogo vrednosti, v nasprotnem primeru 
je parameter diskreten. Za primer, zvezen parameter je lahko poljubna mera pri načrtovanju 
črpalke, medtem ko je število lopatic rotorja ali difuzorja diskretno (končno) število. Ker se 
s številom vhodnih parametrov število preizkusov ponavadi povečuje eksponentno, je 
priporočljivo predhodno izločiti parametre, ki nimajo bistvenega vpliva na izhodne 
parametre [26], [27]. Korelacijska analiza nam pomaga s pomočjo korelacijskega koeficienta 
podati moč in smer korelacije med vhodom in izhodom. S Pearson-ovim korelacijskim 
koeficientom ?̅? lahko ugotovimo linearno povezanost zveznih parametrov, medtem ko z 
Spearma-ovim korelacijskim koeficientom ?̅? ugotavljamo nelinearne monotone povezanosti 
med parametri. 
 




      
Slika 2.18: Primerjava med Pearson-ovim in Spearman-ovim korelacijskim koeficientom [28], 
[29]. 
 
Na sliki 2.18 so prikazane različne vrste povezanosti med vzorci. V primeru, kadar je 
povezava podobna pozitivni ali negativni liniji (premici) sta koeficienta ?̅? in ?̅? enaka (Slika 
2.18-a,d). Kadar je povezava pozitivna, vendar nekonsistentna, bo Pearson-ov koeficient 
pozitiven, vendar manjši od 1. Spearman-ov koeficient bo v tem primeru enak 1 (Slika 2.18-
b). V nasprotnem primeru, kadar je povezava negativna in nekonsistentna bo Pearson-ov 
koeficient negativen, vendar večji od -1, Spearman-ov koeficient pa bo enak -1 (Slika 2.18-
e). Če je povezava med vhodom in izhodom naključna in nekonsistentna, sta oba koeficienta 
blizu 0 (Slika 2.18-c). Obstajajo tudi druge nelinearne povezanosti (Slika 2.18-f), takrat sta 
oba koeficienta blizu 0 [28], [29]. Za izračun Pearson-ovega koeficienta, ki je podrobneje 
razložen v [28] uporabimo enačbo (2.14) pri čemer je 𝑁 število vzorcev, ∑ 𝑥𝑦 je vsota 
vrednosti produkta parametra 𝑥 in 𝑦, ∑ 𝑥 in ∑ 𝑦 sta vsoti parametra 𝑥 in 𝑦 ter ∑ 𝑥2 in ∑ 𝑦2 
sta kvadratni vsoti parametra 𝑥 in 𝑦. 
?̅? =
𝑵 ∑ 𝒙𝒚 − ∑(𝒙)(𝒚)
√[𝑵 ∑ 𝒙𝟐 − ∑(𝒙𝟐)][𝑵 ∑ 𝒚𝟐 − ∑(𝒚𝟐)]
 (2.14) 
Za izračun ranga Spearman-ove korelacije, ki je podrobneje razložena v [29] se uporabi 
enačba (2.15), pri čemer je 𝑑𝑖 razlika med rangoma vrednosti parametra 𝑥𝑖 in 𝑦𝑖, pri 𝑁 številu 
vzorcev. 








Vzorčenje (ang. sampling) je niz preizkusov (Slika 2.19) katerim spreminjamo vhodne 
spremenljivke na predpisan način, za ugotavljanje vzrokov sprememb v odzivu [26]. V 

















raziščemo več-razsežno območje odziva na najbolj učinkovit način. Informacije pridobimo 
z minimalnim številom točk, ob tem pa želimo povečati natančnost meta modela, kateri 






X1 X2 X3 
1 A 1 α 
2 A 1 β 
3 A 1 γ 
4 B 1 δ 
5 B 2 α 
6 B 2 β 
7 C 2 γ 
8 C 2 · 
9 C · · 
Slika 2.19: Vzorčenje po metodi DoE. 
 
Klasično načrtovanje eksperimentov izvira iz teorije DoE za fizične eksperimente. Metode 
so bile zasnovane tako, da so izničile vpliv naključne napake v fizičnih preizkusih na rezultat. 
Najbolj pogosto uporabljene metode v klasičnem načrtovanju eksperimenta so metoda full 
factorial (F), metoda fractional factorial (FF), metoda central composite (CCD), metoda 
Box-Behnkem in druge. FF metoda zapolni vse možne kombinacije med parametri, medtem 
ko F metoda uporabi le delež kombinacij, zato je primerna pri večjem številu vhodnih 
parametrov. Vse naštete metode postavijo vzorce (projektne točke) na robove, kote in tudi v 
center opazovanega območja (Slika 2.20). S takšnim načinom vzorčenja pridobimo boljši 




Slika 2.20: Metode za načrtovano vzorčenja: (a) Full factorial, (b) Fractional factorial, (c) CCD, 
(d) Box-Behnkem. 
 
Ker pa deterministične numerične simulacije vključujejo večinoma sistematično napako, se 
priporoča koncentrirati vzorce v notranjost, kot pa na robove opazovanega območja. Pogosto 
se uporablja metoda Latin Hypercube (LHS) in metoda optimal space falling (OSF) s 
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Poleg omenjenih metod se uporablja tudi metoda Monte Carlo simulacije, katera generira 
vzorce psevdo-naključno. Metoda je manj strukturirana, vendar bolj fleksibilna. Zlasti, če je 
opazovano območje delno poznano, se lahko prilagodijo, in so bolj učinkovite. Ker je 
težavno določiti primerno število vzorcev za načrtovanje simulacij, so v zadnjih letih bile 
razvite metode, ki vzorčijo zaporedno ter se sproti prilagajajo vzorčenju [26], [27].  
  
Metode za načrtovano vzorčenje preizkusov nam v prvi vrsti omogočajo skrajšati čas, ki ga 
namenimo raziskovanju opazovanega območja s čim manjšim številom vzorcev. V spodnji 
preglednici 2.1 so podane enačbe za izračun potrebnega števila preizkusov, ter primernost 
metod, glede na opazovan primer. Pri klasičnih metodah se število eksperimentov 𝑁 
ponavadi povečuje eksponentno s številom parametrov, prav tako se povečuje z številom 
vrednosti parametra. Pri »space-filling« metodah se število preizkusov prilagaja glede na 
monotonost oz. nelinearnost primera [26]. 
 
Preglednica 2.1: Metode vzorčenja, ki so pogosto v uporabljajo v inženirskih problemih.  
Metoda                         Število eksperimentov                                     Primernost 
Full factorial              𝑵(𝒏) = 𝒍𝒏        Računanje glavnih in interakcijskih vplivov, zasnova RS             
Full fractional            𝑵(𝒍, 𝒏, 𝒎) = 𝒍𝒏−𝒎                       Ocena glavnih in interakcijskih vplivov  
CCD                           𝑵(𝒏) = 𝟐𝒏 + 𝟐𝒏 + 𝟏                                    Zasnova RS   
Box-Behnken              𝑵(𝒏) podano                                                  Zasnova kvadratne RS 
LHS                            Določi uporabnik                                            Zasnova RS 
OSF                            Določi uporabnik                                            Zasnova RS 
Monte Carlo               Določi uporabnik                                            Zasnova RS   
 
            
2.8.3. Aproksimacija z meta modelom 
Po načrtovanju simulacij oz. preizkusov z metodo vzorčenja dobimo rezultate, ki jim 
pravimo izhodni parametri. V predhodnem koraku z načrtovanim vzorčenjem »žrtvujemo« 
gostejše vzorčenje za redkejše, da prihranimo čas. Nadalje moramo izbrati metodo za 
zasnovo meta modela, ki bo pridobljene vzorce karseda natančno aproksimirala s funkcijo. 
Rezultati vzorcev v opazovanem območju so sicer redkejši, vendar so razporejeni na mesta 
tako, da je funkcija čim bolj natančna. To predvidimo z izbiro pravilne metode vzorčenja 
glede na karakteristike opazovanega pojava [26], [27]. 
 
Obstaja veliko metod teoretično bomo opisali le te, ki se pogosto uporabljajo v inženirskih 
primerih ter jih bomo preizkusili v našem primeru. V osnovi razlikujemo med regresijskimi 
in iterativnimi stohastičnimi metodami. Regresijske metode aproksimirajo funkcijo s 
prilagajanjem polinomov različnih stopenj. Iterativne stohastične metode pa aproksimirajo 
funkcijo z interpolacijo med točkami, zato so primernejše za deterministične numerične 
simulacije. Med slednje spadajo metoda Kriging, umetne nevronske mreže in metoda Sparse 
grid. Podrobnejši opis metod je podan v [30] in [31]. 
 






Slika 2.21: Aproksimacija opazovanega območja z meta modelom. 
 
Zgornja slika 2.21 prikazuje aproksimirano ciljno funkcijo (napovedana vrednost) med 
vzorci (temne točke), ki se v odvisnosti od parametra 𝑋1 in 𝑋2 spreminja. Napaka 
aproksimacije ̃ je razdalja med napovedano vrednostjo in vzorcem (temna točka) v isti 
točki. 
 
Polinomska regresija ali standardna RS aproksimira odvisnost med dejanskim odzivom 
𝑌 in vektorjem vhodnih parametrov. Definiramo jo z enačbo (2.16), kjer ̃ predstavlja 
napako, za katero predpostavimo, da je normalno porazdeljena s povprečjem v točki nič in 
standardno deviacijo. Ker je dejanska ciljna funkcija 𝑓(𝑥) neznana, uporabimo funkcijo 
𝑔(𝑥), da jo aproksimiramo. Napovedana vrednost je torej ?̂? = 𝑔(𝑥). 
𝒀 = 𝒇(𝒙) + ?̃? (2.16) 
V primeru, kadar je izhod monoton uporabimo polinom nižje stopnje, ki je zapisan z enačbo 
(2.17). Za nelinearne izhode uporabimo polinome višjih stopenj, ki jih zapišemo z enačbo 
(2.18). Parametri polinomov so za dobro ujemanje navadno določni z metodo najmanjših 
kvadratov [31].  

















Metoda Kriging ali regresija Gauss-ovega procesa je interpolacijska metoda, ki interpolira 
med vzorci (točkami) s prilagajanjem normalno porazdeljenih naključnih krivulj. Metoda 
vsebuje tako deterministične, kot stohastične komponente.  
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Slika 2.22: Primer interpolacije med točkami z metodo Kriging. 
 
Slika 2.21 prikazuje eno-razsežno interpolacijo med točkami z metodo Kriging, ki poteka 
vzdolž običajno porazdeljenih intervalov zaupanja (zeleni krivulji).   
𝒀(𝒙) = 𝒇(𝒙) + 𝒁(𝒙) (2.19) 
Algoritem Kriging je zapisan z enačbo (2.19), kjer je 𝑌(𝑥) neznana funkcija odziva, 𝑓(𝑥) 
pa je regresijski model, ki je podoben polinomu pri polinomski regresiji. 𝑍(𝑥) predstavlja 
naključno funkcijo normalno porazdeljenega Gauss-ovega procesa s povprečjem nič, 
varianco 𝜎2 in kovarianco, ki je podana z enačbo (2.20).  
𝑪𝒐𝒗[𝒁(𝒙𝐢), 𝒁(𝒙𝐣)] = 𝝈
𝟐𝑹([𝒓𝐊(𝒙𝐢, 𝒙𝐣)]) (2.20) 
𝑅 predstavlja simetrično, diagonalno pozitivno definitno korelacijska matriko, 𝑟K(𝑥i, 𝑥j) je 
prostorska korelacijska funkcija med katero koli 𝑛-to vzorčno točko 𝑥i in 𝑥j. Uporabljajo se 
različne korelacijske funkcije (linearne, eksponentne). V našem primeru bomo uporabili 
Gauss-ovo korelacijsko funkcijo, ki je podana z enačbo (2.21) in je značilna za metodo 
Kriging  [27], [30], [32]. 







Kjer je 𝜃k neznan parameter, ki se uporabi za »fitanje« modela, 𝑁 je število spremenljivk, 
𝑥ki in 𝑥kj pa sta k-ti komponenti vzorčnih točk 𝑥i in 𝑥j.  
 
 
2.8.4. Validacija meta modela 
Preden meta model uporabimo za podporo odločanja pri načrtovanju ali za primer 
optimizacije enega ali več izmed izhodnih parametrov, se je praviloma potrebno prepričati 
v njegovo verodostojnost. Treba ga je validirati. Pri validaciji meta modela se poslužujemo 
 
Kriging 












različnim metodam. Najbolj pogost primer validacije meta modela je dodatno vzorčenje v 
opazovano območje. Postopek se ponavlja, dokler ne dosežemo primerne natančnosti, v 
nasprotnem primeru zamenjamo metodo meta modela. Natančnost meta modela ocenimo s 
koeficientom, ki ga lahko izračunamo z metodo napake najmanjših kvadratov (ang. root 
mean square error) (RMSE) na podlagi enačbe (2.22). Kjer je 𝑁 število validacijskih točk, 
?̂?𝑖 pa je napovedana vrednost opazovane vrednosti 𝑦𝑖 [31]. 
𝑹𝑴𝑺𝑬 = √





Napako meta modela lahko izračunamo tudi s koeficientom determinacije 𝑅2 po enačbi 
(2.23), kjer je ?̅? povprečje opazovanih vrednosti validacijskih točk. Obstajajo še drugačni 
pristopi za izračun napake meta modela, ki so podrobneje podani v [31]. 
𝑹𝟐 = 𝟏 −
∑ (𝒚𝐢 − ?̂?𝐢)
𝐍
𝐢=𝟏






2.8.5. Optimizacija na osnovi meta modela 
Po načrtovanju ter ustrezno validiranem meta modelu pridobimo globji in preglednejši 
vpogled v odvisnosti med vhodnimi in izhodnimi parametri. Na podlagi dobljenih 
aproksimiranih funkcij med vhodi in izhodi, s pomočjo vizualizacijskih metod opazujemo 
obnašanje napovedne vrednosti na spreminjanje ostalih parametrov. Kadar želimo 
optimizirati enega ali več izmed izhodnih parametrov, nadaljujemo z optimizacijo. Izbira 
primerne optimizacijske metode oz. strategije je prav tako odvisna od karakteristik 
obravnavanega primera in časa, ki ga imamo na voljo.  
 
V poglavji o metodologiji dela je opisan optimizacijski postopek, ki je uporabljen v naši 
analizi. Pred tem je smiselno podati osnove optimizacije ter predvsem pregled stohastičnih 
optimizacijskih metod na osnovi evolucijskih algoritmov, ki se pogosto uporabljajo v 
povezavi z numeričnimi simulacijami in meta modelom [27], [32], [33].   
 
Optimizacija je naloga iskanja ene ali več rešitev, katere ustrezajo minimalni ali maksimalni 
vrednosti kriterija ali več kriterijem, da zadovoljimo pogoju oz. pogojem. Enačba (2.24) 
opisuje enokriterijalni optimizacijski problem, z enokriterjalno funkcijo 𝑓(𝑥), katere rezultat 
je navadno edina rešitev. Vektor 𝑥 = [𝑥1, 𝑥2, … , 𝑥n  ]
𝑇 predstavlja vhodne parametre na 
intervalih s pripadajočo zgornjo mejo 𝑥L in spodnjo mejo 𝑥U. 
   𝑴𝒊𝒏 𝑴𝒂𝒙⁄  𝒇(𝒙)             
Ob pogoju: 
  𝒈𝐤(𝐱) ≥ 𝟎, (𝒌 = 𝟏, … , 𝑲)  
  𝒙 ∈ [𝒙𝐋, 𝒙𝐔]   
(2.24) 
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Večkriterjalna optimizacijska naloga ima lahko 𝑛 nasprotujočih kriterijev si istočasno, 
zapisana je z enačbo (2.25).  
   𝑴𝒊𝒏 𝑴𝒂𝒙⁄  𝒇(𝒙) = {𝒇𝟏(𝒙), 𝒇𝟐(𝒙) … 𝒇𝐧(𝒙)}               
Ob pogoju: 
   𝒈𝐤(𝐱) ≥ 𝟎, (𝒌 = 𝟏, … , 𝑲)  
   𝒙 ∈ [𝒙𝐋, 𝒙𝐔]  
(2.25) 
Rezultat večkriterjalnega optimizacijskega problema torej ni edina optimalna rešitev, temveč 
niz alternativnih optimalnih rešitev Pareto. Slika 2.23 prikazuje fronto Pareto (črna krivulja) 
ter ostale dominantne, nedominantne in neizvedljive rešitve. Za razliko od enokriterjalne 
optimizacije, naloga po pridobljenem nizu optimalnih rešitev Pareto zahteva nalogo 
odločanja (ang. decision-making) za iskanje najprimernejše rešitve [30], [33]. Na voljo je 
veliko literature o optimizacijskih metodah za reševanje večkriterijalnih optimizacijskih 




Slika 2.23: Niz alternativnih  ne-dominantnih rešitev Pareto. 
 
Optimizacijske metode v osnovi delimo na deterministične in stohastične metode. 
Deterministična optimizacija je klasični pristop z optimizacijskimi metodami v matematiki. 
Prednost teh metod je v hitrejši konvergenci oz. potrebujejo manj vzorcev, da pridobimo 
rešitev, v primerjavi z stohastičnimi optimizacijski algoritmi. Temeljijo na matematični 
formulaciji in ne vsebuje stohastičnih elementov. Rezultati so nedvoumni in ponovljivi. 
Rešitev je vedno samo ena. Slaba stran metod je v tem, da iščejo stacionarne točke podane 
funkcije, zato ja najdena optimalna rešitev lahko samo lokalni optimum. Stohastične 
optimizacijske metode niso povsem naključne, vendar psevdo-naključne, saj začetne vzorce 
pridobimo z generatorji števil. Kljub temu, trenutno veljajo za najbolj inovativne in napredne 
pristope v optimizaciji. Metode vključujejo element naključja na več različnih načinov. 
Veljajo za manj matematično komplicirane [24]. Za primer, poznamo optimizacijo na osnovi 
teorije iger, evolucijske algoritme in genetske algoritme. Skupna ideja teh metod prihaja iz 
opazovanja narave. Metode izvirajo na osnovi populacijskih algoritmov, pri katerih se nabor 
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začetnih vzorcev razvija do konvergence. Algoritme moramo uravnotežiti med njihovo 
robustnostjo ter zamudnostjo pri konvergenci iskanja rešitev [27], [33], [34]. Evolucijski 
algoritmi so prisotni že od začetka šestdesetih let prejšnjega stoletja. Genetski algoritmi so 
do sedaj najbolj robustni evolucijski algoritmi. Iznašel jih je John Holland (1975), na kratko 
so opisani v naslednjem poglavju.  
  
Genetski algoritmi (GA) poiščejo množico možnih rešitev tako, da ustvarijo novo 
populacijo za katero se smatra, da predstavlja najboljšo rešitev. Generacija se razvije skozi 
genetske elemente, ki jim pravimo selekcija, križanje in mutacija. Genetski elementi torej 
rekombinirajo obstoječo populacijo v novo, ki predstavljajo nove rešitve. Obstaja več 
različnih metod za načrtovanje genetskih elementov. Izbira je odvisna od karakteristik 
problema. GA poiščejo vedno le hevristično oz. približno rešitev, ki nas pogostokrat že 
zadovolji, kot dolgotrajno iskanje natančne rešitve. 
 
Selekcija ali merilo pripravljenosti (funkcija pripravljenosti) ohrani dobre lastnosti 
potomcev, ki postanejo starši naslednjih generaciji. Posamezniki v populaciji so opisani z 
naborom lastnosti – geni (parametri rešitve). Niz genov pa sestavlja kromosom. Za kodiranje 
kromosomov lahko uporabimo črke, številke, binarni zapis ali kombinacije. Pomemben je 
lahko tudi vrstni red genov v kromosomu. V splošnem je za parametre rešitve možnih več 
različnih kodiranj. Kodiranje je edina povezava med GA in problemom. Dobro kodiranje je 
najpomembnejši faktor GA za oceno zmogljivosti. Kromosomi sestavljajo genotip, ki 
vsebuje vse potrebne informacije za sestavo organizma – fenotip. S svojimi geni tako vsak 
posameznik predstavlja možno rešitev problema. Z izvirno rešitvijo pravila evolucije 
poiščemo posameznike, kateri predstavljajo najboljši predlog rešitve problema. Tem 
elementu GA pravimo selekcija (merilo pripravljenosti). Namen selekcije (funkcija 
pripravljenosti) je izbira staršev, ki odraža vrednost kromosoma in je merilo konvergence. 
Selekcija je edina povezava med GA in problemom pri kodiranju. 
 
Križanje razdeli starše in jih nato re-kombinira. Ta reprodukcijski mehanizem oz. operator 
nima informacije o problemu, ki se rešuje. Reprodukcija je »neumen« proces nad kromosomi 
genotipa. Pri križanju (v eni točki, v več točkah ali enotno) je možno, da se kromosomi 
staršev nespremenjeni skopirajo na potomce (v primeru najbolj pripravljenih posameznikov)  
ali pa da se naključno križajo (verjetnost, da postanejo še boljši od staršev). Verjetnost 
križanja je med 0.6 in 1.0. Križanje se uporabi za novo generacijo, nato pa uporabimo še 
mutacijo.  
 
Mutacija posameznikom (običajno otrokom) doda naključni šum, vendar je verjetnost 
mutacije nizka, v splošnem okoli 0.001. Križanje uporabi različne kombinacije iz trenutnega 
bazena genov, medtem ko mutacija lahko ustvarja nove gene. 
 
Ob dobrem načrtovanju populacija konvergira k optimalni rešitvi. Lahko pa se pojavijo 
težave s prezgodnjo ali počasno konvergenco. Do prezgodnje konvergence pride, zaradi 
prevelike pripravljenosti ali konvergence k lokalnem optimumu (prevelika izkoriščenost). 
Počasna konvergenca nastopi, kadar ni zadostnega pritiska izbire (preveliko raziskovanje) 
ali nezadostna razlika med najboljšo in povprečno pripravljenostjo. V tem primeru moramo 
določiti zaustavitveni pogoj. 
 
 





Slika 2.24: Iskanje najboljše rešitve (globalni optimum) z genetskimi algoritmi. 
 
Slika 2.24 prikazuje konvergenco populacij k optimalni rešitvi (globalni optimum) na 
aproksimirani funkciji 𝑓(𝑋1, 𝑋2) meta modela, kjer sta 𝑋1 in 𝑋2 vhodna parametra, barvne 





















3. Metodologija raziskave 
Metodologija raziskave je razdeljena v tri sklope. Prvi sklop zajema izdelavo geometrije 
izstopnega ohišja, drugi sklop zajema numerični del, tretji del pa obsega izdelavo meta 
modela z optimizacijo geometrije izstopnega spiralnega ohišja. 
 
Za namen magistrske naloge je treba pridobiti uporabne zveze med bistvenimi 
geometrijskimi parametri v izstopnem ohišju centrifugalnega »dvojčka« in hidravličnimi  
veličinami toka v njem (totalni tlak, statični tlak, hitrosti). 
 
V ta namen je predhodno treba načrtovati avtomatiziran postopek (ang. workflow), ki bo 
omogočil uvoz parametrizirane geometrije modela preko geometrijskega asociativnega 
vmesnika v numerični program za izračun računalniške dinamike tekočin. Izračuni bodo 
narejeni za izstopno ohišje v področju 𝑛𝑞 črpalke od 20 do 80 (Slika 3.1). Zasnova računske 
domene, robni pogoji in nastavitve »solverja« bodo izbrani tako, da bo dosežen kompromis 
med časom izračuna in natančnostjo izračuna. Za zasnova meta modela in optimizacijske 
strategije pa bo dosežen kompromis tako, da bomo prilagodili čas izračunov vseh simulacij 





Slika 3.1: Območje specifičnih hitrosti črpalke za katere je namen raziskali želen odziv. 
 
V prvem sklopu je predstavljena metodologija izdelave 3D parametričnega modela s 
programom za modeliranje Creo-Prarametric. Opisan je postopek izdelave hidravlične 
oblike geometrije izstopnega dela ohišja centrifugalnega dvojčka. Prikazani so glavni 
volumski gradniki parametričnega modela. Predstavimo tudi vhodne geometrijske parametre 
𝑛𝑞 𝜖 [20 −  80] 




ter geometrijske funkcije, katere želimo analizirati, saj vplivajo na hidravlične lastnosti 
stroja.  
 
V drugem sklopu je predstavljena metodologija postopka numeričnega izračuna rotorja in 
parametriziranega izstopnega ohišja črpalke v okolju Ansys Workbench. Najprej 
predstavimo postopek izdelave mreže za rotor v programu TurboGrid [36], ter za izstopno 
spiralno ohišje v programu ICEM-CFD [37]. Nato v program Ansys CFX [38] uvozimo 
izdelani mreži (računski domeni), ju sklopimo ter predpišemo fizikalne lastnosti, robne  
pogoje in lastnosti izračuna ter konvergence.  
 
V tretjem sklopu je predstavljena metodologija izdelave meta modela z optimizacijo 





Slika 3.2: Shematski prikaz avtomatiziranega postopka. 
 
V zgornji shemi (Slika 3.2) je prikazana metodologija zasnove avtomatiziranega postopka 
(ang. workflow), ki je razdeljena na načrtovanje geometrije modela, načrtovanje numerične 
simulacije, načrtovanje meta modela ter na načrtovanje optimizacije geometrije.  
 
Metodologija, ki sledi, se lahko na splošno uporabi za razvoj katerega koli turbinskega stroja. 
Kot je bilo že v uvodnem delu povedano, naš namen ni razvoj novih oblik, vendar je cilj 
pridobiti zveze (povezavo) med vhodnimi geometrijskimi parametri ter izhodnimi 
hidravličnimi veličinami toka za območje specifičnih hitrosti 𝑛𝑞 od 20 do 80. 
 
Na spodnji sliki 3.3 je prikazana dejanska shema metodologije v okolju Ansys Workbench 
od uvoza parametrizirane geometrije v numerični program, izdelave mrež, numeričnega 
izračuna ter vključno s programskim sklopom Design Exploration.     
 





Slika 3.3: Dejanski shematski prikaz avtomatiziranega postopka v okolju Ansys Workbench. 
 
3.1. Izdelava geometrije izstopnega ohišja  
V programu za modeliranje Creo Parametric s konceptom volumskega modeliranja 
izdelamo 3D hidravlični model izstopne spirale črpalke tipa enostopenjskega 




Slika 3.4: 3D hidravlični model izstopne spirale: (1) izstopni difuzor, (2) spirala, (3) vstopni 
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Model na sliki 3.4 obsega pretočni trakt črpalke od vstopnega dela spirale do prirobnic 
tlačnega cevovoda oz. vključuje tudi 1 m dolga tlačna cev, ki smo jo dodatno upoštevati v 
našem primeru. Model zajema tudi režo med zunanjim delom rotorja (vencem) in spiralo do 
obročastih tesnil. Toka med obročastimi tesnili ne upoštevamo, saj se za ta predel 
priporočljivejša posamična analiza z gostejšo mrežo. 
 
Volumen spirale izdelamo z gradnikom Sweep. Gradnik omogoča izdelavo prereza, ki se po 
trajektoriji spreminja (Slika 3.5-a). Na ta način izdelamo začetni prerez spirale s skicirko. 
Meram elementom prereza v skicirki določimo funkcije s pomočjo parametra Trajpar. 
Trajpar je funkcija, ki omogoča zvezno spreminjanje vrednosti parametra od začetka in do 
konca trajektorije. V našem primeru je trajektorija krožnica vstopnega dela spirale. 
Geometrijskim parametrom ℎ, 𝛿 in 𝑅 (Slika 3.5-b) predpišemo funkcijo za zvezno 
spreminjanje vrednosti (višina prečnega prereza ℎ, kot odprtja 𝛿, radij prečnega prereza 𝑅). 
 
 
    
Slika 3.5: Parametrizacija 3D hidravličnega modela spirale: (a) prerezi v špirali, (b) geometrijski 
parametri spirale. 
 
Vstop v brezlopatični difuzor izdelamo z gradnikom Extrude, kateri omogoča variacijo 
parametra 𝑏3 in 𝐷3. Volumen vmesne reže je izdelan z gradnikom Revolve. Gradnik 
omogoča izris prečnega prereza reže, pri čemer za os vrtenine izberemo os rotorja. Širina 
reže na izstopnem delu rotorja je razlika med vstopno širino brezlopatičnega difuzorja 𝑏3 in 
izstopno širino rotorja 𝑏2. Globina reže je odvisna od vstopnega premera rotorja 𝐷1, ki pa se 
v odvisnosti od 𝑛𝑞 spreminja.  
 
Volumen (trdnina) izstopnega difuzorja (Slika 3.6-a) je izdelan z gradnikom Boundary 
Blend. Gradnik omogoči napenjanje površin z dvojno ukrivljenostjo na gradnike krivulje. 
Krivulji tvorita prereza izstopnega dela spirale in izstopnega dela difuzorja. Izstopni prerez 
difuzorja obdrži fiksen premer 250 mm za vse specifične hitrosti črpalke. Površine so 
spojene z orodjem Merge v zaprt volumen-Quilt. Zaprtemu praznemu volumnu dodamo 
material tako, da ga strdimo z orodjem Solidify. Prerez vstopnega dela v difuzor je pogojen 























na ravnino, katera omogoča zvezno spreminjanje dolžine od osi črpalke in do izstopnega 
prereza difuzorja.  
 
 
           
Slika 3.6: (a) Modeliranje difuzorja in (b) modeliranje jezička. 
 
Najbolj zahteven del modeliranje izstopnega ohišja predstavlja območje v okolici jezička 
spirale (Slika 3.6-b). Geometrijski parameter kot jezička 𝜑 referenciramo na ravnino, ki 
omogoča zvezno spreminjanje kota ravnine glede na os črpalke. Pri tem se spreminja tudi 
kot jezička 𝜑. Jeziček je zaokrožen z gradnikom zaokrožitve Rounds.  
 
 
3.1.1. Vhodni geometrijski parametri  
Za spreminjanje oblike izstopnega ohišja izberemo tiste geometrijske parametre, ki bistveno 
vplivajo na hidravlične lastnosti izstopnega dela ohišja. Za nekatere izmed njih so v literaturi 
podana priporočila za dimenzioniranje (Poglavje 2.6.2). Vsi izbrani geometrijski parametri 
so zvezni parametri, saj njihove vrednosti lahko zavzemajo neskončno mnogo vrednosti na 
omejenem intervalu. Vhodni geometrijski prametri so podani v spodnji preglednici 3.1. 
 
Preglednica 3.1: Izbrani geometrijski parametri v izstopnem ohišju 
b3 Širina brezlopatičnega difuzorja spirale 
D3 Izstopni premer brezlopatičnega difuzorja spirale 
𝜑 Kot jezička spirale 
L5 Dolžina izstopnega difuzorja 
h6 Višina prečnega prereza spirale pri kotu 360° 
δ6 Kot odprtja prečnega prereza spirale 






















Nekateri geometrijski parametri vzdolž kanala spirale ne zavzemajo konstantne vrednosti, 
temveč se vrednost mora oz. jo je možno spreminjati. Denimo, višina prečnega prereza 
spirale ℎ se vzdolž kota jezička 𝜑 spreminja. Prav tako, se vzdolž kota 𝜑 lahko spreminja 
kot odprtja 𝛿 prečnega prereza spirale ter radij zaokrožitve 𝑅 prečnega prereza (Slika 3.5-
b). Parametri ℎ, 𝛿, 𝑅 se morajo medsebojno enakomerno povečevati vzdolž kota 𝜑, da 
dosežemo približno linearno rast prečnega prereza. Absolutna hitrost v vseh prečnih prerezih 
v spirali, tako ostane konstantna, kar je po mnenju Gülich-ha [1] najbolj ugodno za 
hidravlične razmere v spirali. V ta namen definiramo spodnje funkcije (3.1), (3.2) in (3.3). 
ℎ1 + 𝑥
𝐶 ∙ ℎ6                    𝑥𝜖[0, 1]         𝑃𝜖[0.6 −  1.6]  (3.0) 
𝛿1 + 𝑥
𝐶 ∙ 𝛿6                     𝑥𝜖[0, 1]        𝑃𝜖[0.6 − 2]  (3.1) 
𝑅1 + 𝑥




Slika 3.7: Vrednosti, ki jih zavzemajo parametri ℎ, 𝛿, 𝑅 vzdolž oboda spirale. 
 
Diagram na sliki 3.7 prikazuje, katere vrednosti lahko zavzemajo parametri ℎ, 𝛿, 𝑅 vzdolž 
trajektorije s funkcijo Trajpar. Pri naključnem generiranju vzorcev vrednosti lahko 
zavzamejo poljubno vrednost znotraj modrih ploskev. Funkcije podajo vrednosti parametrov 
ℎ, 𝛿, 𝑅, ki se spreminjajo od začetnega in do izstopnega prereza v spirali (vzdolž 
trajektorije). Parameter 𝑥 je spremenljivka Trajpar, ki zavzema vrednosti od 0 do 1 vzdolž 
trajektorije. V začetnem prerezu spirale ima vrednost 0, nato se linearno povečuje, na 
izstopnem prerezu spirale pa ima vrednost 1. Hkrati lahko vplivamo na nelinearnost funkcije 
s parametrom 𝐶 v eksponentu funkcije Trajpar. Vrednost parametrov ℎ, 𝛿, 𝑅 na izstopnem 
prerezu spirale je vsota parametra z indeksom 1 in 6 (glej enačbe geometrijskih funkcij). 
Funkcije nam omogočajo, da obenem tudi vplivamo na »razvoj« geometrijskih parametrov 
ℎ, 𝛿, 𝑅 vzdolž spirale. Z vpeljavo geometrijskih funkcij in parametra 𝐶 pridobimo dodatno 
še tri vhodne parametre. Skupno jih šteje 10. 





Za večjo preglednost naj povem, da je vstopni premer brezlopatičnega difuzorja v spirali 
hkrati tudi izstopni premer rotorja 𝐷2. Parameter 𝐷2 ne spreminjamo v posamezni seriji 
numeričnih izračunov pri katerih 𝑛𝑞 ostane konstantna, temveč le za različne specifične 
hitrosti črpalke 𝑛𝑞.  
 
Paremetrizirana geometrija spirale je preko datoteke Batch sklopljena preko asociativnega 
geometrijskega vmesnika med programom Creo Parametric in Ansys Workbanch. 
3.1.2. Izdelava geometrije rotorja 
Na spremembo specifične hitrosti 𝑛𝑞 črpalke lahko neposredno vplivamo tako, da 
spreminjamo vrtilno frekvenco 𝑓, energijsko višino 𝐻 ali pretok 𝑄 črpalke v optimalni točki. 
V našem primeru spreminjamo le energijsko višino, medtem ko sta vrtilna frekvenca in 
pretok konstanti. Zaradi tega je smiselno obenem obdržati izstopni prerez 𝐴2 izstopnega 
difuzorja konstanten, saj bo povprečna hitrost toka na izstopu iz črpalke vedno konstantna 
pri vseh izračunih, tudi pri različnih 𝑛𝑞. Da vplivamo na specifično hitrost črpalke, lahko 
spreminjamo energijsko višino 𝐻 črpalke. 𝐻 črpalke pa posredno spreminjamo tako, da k 
izstopnem ohišju preko robnega pogoja interface sklopimo rotorje različnih specifičnih 
hitrosti 𝑛𝑞 pri enakem pretoku in enaki vrtilni frekvenci. Povedano drugače, povečujemo 
izstopni premer rotorja 𝐷2. Posledično se poveča obodna  hitrost 𝑢2, ki ima močan vpliv na 
centrifugalno silo tekočine ter posledično na energijsko višino črpalke 𝐻. 
                                                   
Geometrije modelov rotorjev v pretežni meri izdelamo avtomatsko v programu za 
modeliranje Design Modeler v okolju Ansys Workbench. To prednost omogoča program 
Ansys. Podamo le vhodne podatke za željen pretok 𝑄, energijsko višino 𝐻 in vrtilno 
frekvenco 𝑓 črpalke. V našem primeru so rotorji prilagojeni za referenčni pretok 𝑄 = 0.1 m3 
s-1 ter referenčno vrtilno frekvenco črpalke 𝑓 = 1450 min-1, energijska višina 𝐻 pa je 
odvisna od območja 𝑛𝑞. Vse geometrije rotorjev imajo 6 lopatic. V spodnji preglednici je 
podanih vseh 8 oblik oz. geometrij rotorjev za različna območja 𝑛𝑞 od 20 do 80. Podani so 
tudi 𝑓, 𝑄, 𝐻, izstopni premer rotorja 𝐷2 in izstopna širina rotorja 𝑏2. 
 
Preglednica 3.2: karakteristike rotorjev, ki bodo uporabljeni v izračunih. 
𝑛𝑞 𝑓 𝑄 𝐻 𝐷2 𝑏2 
[-] [min-1] [m3 s-1] [m] [mm] [mm] 
20 
1450 0.1 
68 489.1 21.3 
30 39.6 387.5 29.5 
40 26.4 326 36.9 
50 19.6 288.6 43.9 
60 15.35 262.2 50 
70 12.5 243.2 54.8 
80 10.47 229.2 55.1 




                                                                  
 
                      
Slika 3.8: Osem hidravličnih oblik rotorjev skozi meridianski prerez. 
                           
3.2. Numerični del 
3.2.1. Izdelava mreže 
 
Računska mreža rotorja na sliki 3.9 je izdelana s programskim orodjem TurboGrid, ki je 
prilagojen izdelavi mrež turbinskih strojev. V našem primeru je, zaradi kompleksne analize, 
kvaliteto mreže treba izrecno prilagoditi času izračuna. Lastnosti oz. karakteristike mreže 
rotorja so podane v spodnji preglednici 3.3. 
 
Preglednica 3.3: Karakteristike računske mreže rotorja.  
Tip stroja:  Črpalka 
Tip topologije: ATM Optimizirana 
Metoda topologije: Avtomatska 
Metoda izdelave mreže: Target Passage Mesh Size 
Število vozlišč: 31000 
Število elementov: 26000  heksaedri 
Natančnost mejne plasti: proporcionalno velikosti mreže 
Velikost elementov v bližini stene: y+ (brezdimenzijska stenska funkcija) 
Tip mreže v vstopna in izstopni domeni: H-mreža 
nq=20 nq=30 nq=40 
nq=50 
nq=60 nq=80 nq=70 
b2 
D2 




Območje računske mreže na izstopnem delu (Slika 3.9-b) je podaljšano, približno za 
debelino lopatice, da v celoti zajamemo vpliv tokovnega pojava brazdenja na izstopnem delu 




Slika 3.9: Primer blok-strukturirane računske mreže za posamezen kanal rotorja [36]. 
 
Računska mreža spirale je izdelana s programskim orodjem Meshing ICEM CFD na 
osnovi enega dela (»part-a«) (Slika 3.10). Orodje je robustno in poenostavlja proces izdelave 





    




























Pri izdelavi mreže spirale v našem primeru moramo določiti tip mreže, natančnost mreže, ter 
porazdelitev in velikost elementov po domeni. Računsko mreža spirale je, odvisno od 
primera, diskretizirana na cca. 800000 elementov in cca. 250000 vozlišč. Elementi so oblike 
tetraedrov. Zaradi vpliva mejne plasti in hitrostnih gradientov blizu sten ohišja, uporabimo 
lastnost zgostitve mreže (ang. inflation) ob omočenih stenah (Slika 3.10-b,d). Vstop v ohišje 
mora imeti podobno gostoto in strukturo ploskev elementov mreže, kot izstopni del rotorja. 
Uporabili smo lastnost mreže (ang. sizing) ter prilagodili mrežo na vmesnem robnem pogoju 
(ang. interface) med rotorjem in ohišjem (Slika 3.10-e). 
 
Naj omenim, da rotor ni umeščen v naše okvire raziskave, v analizo je vključen, ker nam 
poda specifično hitrost črpalke 𝑛𝑞 ter vstopne robne pogoje toka v spirali.  
 
 
3.2.2. Simulacija toka kapljevine v črpalki 
Za simulacijo toka realne kapljevine skozi rotor in izstopni del ohišja centrifugalnega 
dvojčka uporabimo program Ansys CFX [38]. V program je treba uvoziti geometrijo oz. 
računsko mrežo rotorja in spirale ter ju nato pravilno sklopiti. Definirati je treba 
predpostavke simulacije, fizikalne lastnosti tekočine, turbulentni model, robne pogoje ter 
parametre reševalnika (»solverja«). Ker je značaj analize zelo kompleksen, izberemo 
ustrezne predpostavke simulacije, da bo čas izračuna krajši, vendar kljub temu z ustrezno 
natančnostjo. Lastnosti oz. predpostavke simulacije večinoma povzamemo po priporočilih 
Gülich-a [1] za praktičen primer. 
 
Robni pogoji na rotorju in spirali 
 
Predpostavili smo časovno stacionarno simulacijo z enofazno kapljevino vodo brez 
kavitacije pri temperaturi 20 °C. Turbulentni model je model Shear-Stress-Transport  (SST) 
z avtomatsko računano funkcijo stene–profil hitrosti.  
 
 
        
Slika 3.11: Robni pogoji: (a) Kanal rotorja, (b) kanal rotorja sklopljen z računsko mrežo spirale. 
Periodični 
robni pogoj 
Robni pogoj: vstop 
(ang. inlet) 
?̇? = 100 kg s-1 
Robni pogoj stena 
(ang. wall) 











Domena rotorja: Rotor je osno simetričen skozi srednjo ravnino ter periodičen po številu 
lopatic, zato modeliramo le en pretočni kanal (krak) rotorja z lopatico–stage (Slika 3.11-a). 
Domena rotorja je v rotirajočem referenčnem okviru z vrtilno frekvenco 𝑓 = 1450 min-1. 
Površini kanala rotorja, kjer je ločen od preostalega dela, predpišemo periodični robni pogoj. 
Na mestu venca, pesta ter stene lopatice predpišemo pogoj rotirajoče gladke stene brez zdrsa. 
Na modelu črpalke ne upoštevamo sesalne komore, torej za tekočino predpišemo, da priteka 
v rotor s homogenim hitrostnim profilom normalno na vstopno površino. Na izstopnem delu 
rotorja predpišemo vmesni robni pogoj interface med rotirajočim in stacionarnim 
referenčnim okvirom spirale (Slika 3.11-b). 
      
Domena spiralnega ohišja: Na izstopnem spiralnem ohišju predpišemo robni pogoj 
simetrije skozi srednjo ravnino rotorja (Slika 3.12-a). Na vtoku v ohišje je podamo vmesni 
robni pogoj interface, ki povpreči hitrostna in tlačna polja na izstopu iz pretočnega kanala 
rotorja po vsej vstopni površini spirale (Slika 3.12-b). Na iztočni (izstopni) površini tlačne 
cevi podamo povprečni statični tlak 𝑝stat = 0 kPa. Na površini stene ohišja predpišemo 
robni pogoj nepremične gladke stene brez zdrsa. V področju reže, kjer je zunanja površina 
rotorja (venec), predpišemo robni pogoj rotirajoče stene (ang. rotating wall) v relativnem 





      
Slika 3.12: Robni pogoji na modelu: (a) Spirala s tlačno cevjo, (b) vmesni robni pogoj med spiralo 
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Slika 3.13: Zaustavitveni konvergenčni kriterij za posamičen izračun numerične simulacije. 
 
Lastnosti izračuna »solverja«: Za red diskretizacije računskih domen predpišemo privetrno 
shemo-upwind 1. reda. Z enakim redom je predpisana tudi numerična turbulenca. Fizični 
časovni skali predpišemo 0.01 sekunde. Predpišemo 500 iteracij za maksimalno število v 
posameznem izračunu. Ostanek napake RMS (Root Mean Squere) med zadnjima dvema 
iteracijama je privzet 10-4 glede na priporočila v [1] (Slika 3.13).  
 
3.3. Zasnova meta modela 
Za zasnovo meta modela uporabimo programski sklop v okolju Ansys Workbench. Vsak 
izračun simulacije (vzorec) pri meta modelu pomeni eno projektno točko. Na podlagi 
korelacijske analize (Poglavje 3.3.1) v analizo vključimo le vplivne geometrijske parametre, 
ostale pa izločimo iz nadaljnje analize. Izhodne parametre (hidravlične veličine), katere 
želimo zasledovati (meriti) tekom analize, bomo merili v posameznih prerezih v spirali. 
Merili bomo povprečne vrednosti v prerezih. Izhodni parametri so podani v spodnjih 
alinejah:  
 
- absolutna hitrost 𝑣   [m s-1], 
- totalna energijska višina tekočine 𝐻tot    [m], 
- statična višina tekočine 𝐻stat   [m], 
- učinkovitost difuzorja 𝑐p   [-], 




Vrednosti izhodnih parametrov iz zgornje alineje bomo merili na vstopu v spiralo, prečnih 
prerezih v spirali pri kotih 𝜑 = 90°, 180°, 270° in 360° ter na iztoku iz tlačne cevi (Slika 
3.14). 
Konvergenčni kriterij RMS je 10-4 
RMS kontiunitetne enačba  
RMS gibalne enačbe za smer x, y, z  
Število iteracij  
RMS 





Slika 3.14: Prerezi v spirali, kjer merimo izhodne fizikalne veličine za povezanost med geometrijo. 
3.3.1. Preliminarna korelacijska analiza  
S številom vhodnih parametrov močno narašča število potrebnih simulacij, zato, predhodno 
s pomočjo korelacijske matrike ter z metodo vzorčenja LHS, analiziramo korelacije med 
vhodnimi in izhodnimi parametri. Največjo pozornost namenimo korelacijam med vodnimi 
geometrijskimi parametri in izhodnima parametroma-padcem totalne energijske višine 
∆𝐻𝑇𝑂𝑇 v spiralnem ohišju in porastom statičnega tlaka ∆𝐻STAT v difuzorju. Program, na 
podlagi korelacijske matrike ter z uporabo enačb (2.14) in (2.15), izračuna korelacije s 
Spearman-ovim  ali Pearson-ovim koeficientom.  
 
Rezultati preliminarne analize povezanosti med vhodnimi geometrijskimi parametri in 
izhodom ∆𝐻TOT v spirali in ∆𝐻STAT v difuzorju niso vsebina glavne analize, zato so za 
primer (𝑛𝑞 = 60) predstavljeni že v metodologiji. V preglednici 3.4 so podani koeficienti 
Pearson-ove in Spearman-ove korelacije za 377 numeričnih izračunov (vzorcev) različnih 
geometrij spirale. Primerjava povezanosti med vhodnimi geometrijskimi parametri ter 
izhodoma ∆𝐻TOT in ∆𝐻STAT je izvedena s pomočjo korelacijske matrike v programskem 
modulu Design Exploration v programu Ansys. Natančnost izračuna korelacije je predpisana 
s privzetima konvergenčnima kriterijema v programu. Kriterij povprečja vrednosti 
koeficienta korelacije se primerja s povprečjem predhodnega koraka (izračuna). Rezultat je 
dovolj stabilen, ko je povprečje vrednosti rešitve manjša od 1 %. Konvergenčnemu kriteriju, 
ki primerja standardno deviacijo s predhodnim korakom, je zadoščeno, ko je standardna 
deviacija vrednosti rešitve manjša od 2 %.   
 
Preglednica 3.4: Korelacije med vhodnimi geometrijskimi parametri in izhodom 𝛥𝐻TOT in 𝛥𝐻STAT. 
 Pearson Spearman Pearson Spearman 
 Spirala Izstopni difuzor 
 ∆𝐻TOT ∆𝐻STAT 
b3 0.169 -0.006 -0.071 -0.072 
D3 -0.240 -0.310 -0.270 -0.250 
𝜑 0.379 0.484 -0.022 -0.016 
L5 0.114 -0.012 0.130 0.137 
h6 0.322 0.349 -0.680 -0.684 
δ6 0.413 0.392 -0.452 -0.437 
h(x)C 0.020 0.068 -0.246 -0.246 




V preglednici 3.4 opazimo različno močne povezanosti med parametri. Prisotne so pozitivne, 
kot negativne povezanosti med geometrijo in izhodoma. V primeru, kjer sta Pearson-ov in 
Spearman-ov koeficient enaka, je korelacija konsistentna. Na hitro lahko ocenimo, da imajo 
vhodni parametri 𝜑, ℎ6 in 𝛿6 pozitivno korelacijo z energijskimi izgubami  
∆𝐻TOT v spirali medtem, ko ima parameter ℎ6 negativno, močno in konsistentno korelacijo 
s dvigom statičnega tlaka ∆𝐻STAT v difuzorju.  Za vhodna parametra radij prečnega prereza 
𝑅 in eksponenta rasti geometrijskih funkcij 𝑅(𝑥)C in 𝛿(𝑥)C s parametrom Trajpar, ocenimo 
da gre za minimalno povezanost med  izhodoma ∆𝐻TOT in ∆𝐻STAT, zato smo jih izločili iz 
nadaljnje analize. Območja intervalov zveznih vhodnih parametrov določimo na podlagi 
priporočenih vrednosti v literaturi za podano 𝑛𝑞 črpalke. Parametra 𝑏3, 𝐷3 se v odvisnosti 
od 𝑛𝑞 spreminjata, saj sta odvisna od premera 𝐷2 in širine rotorja 𝑏2 na izstopu, preostali 
intervali parametrov ostanejo konstantni v vseh posameznih serijah izračunov (Preglednica 
3.5). 
 
Preglednica 3.5: Predpisane spodnje in zgornje meje intervalov vhodnih geometrijskih parametrov. 
  Specifična hitrost črpalke 𝑛𝑞 
    20 30 40 50 60 70 80 
b3 [mm] 25-80 35-80 40-80 50-85 55-85 60-90 60-90 
D3 [mm] 500-560 390-450 350-410 320-380 285-380 260-320 250-310 
φ [ °] [10-40] 
L5 [mm] [400-600] 
h6 [mm] [150-220] 
δ6 [ °] [0-30] 
h(x)C [-] [1-1.6] 
 
3.3.2. Načrtovanje vzorčenja  
Po preliminarni analizi smo izločili nebistvene vhodne parametre 𝑅, 𝑅(𝑥)C in 𝛿(𝑥)C. Nato 
smo določili zvezne intervale geometrijskim vhodnim parametrom (Preglednica 3.5). Sledi 
načrtovanje simulacij na podlagi vzorčenja. Računalniški program ima na voljo več metod s 
katerimi načrtovano vzorčimo opazovano območje med parametri. Podani so v spodnjih 
alinejah:  
 
- metoda Central Composite (CCD), 
- metoda Box-Behnken, 
- metoda redke mreže (ang. Sparse Grid), 
- metoda Latin Hypercube Sampling (LHS), 
- metoda Optimal Space-Filling (OSF), 
- po meri uporabnika – Custom metoda. 
 
 
V teoretičnem delu (Poglavje 2.8) smo teoretično opisali metode CCD, Box-Behnkem, LHS 
in OSF. Ostale metode načrtovanja vzorčenja podane v alinejah so podrobno opisane v [26] 
in [31]. V metodologiji podrobneje opišemo le izbrano metodo za boljše razumevanje, k naši 
odločitvi pri izbiri metode. 





Slika 3.15: Metode vzorčenja: (a) Monte Carlo, (b) OSF in (c) LHS metoda. 
 
Na podlagi izkušenj ter časa, ki ga smo ga imeli na razpolago, računalniške moči ter 
karakteristik primera, izberemo prilagojeno metodo LHS (Slika 3.15-c). LHS metoda je 
space filling prilagojena metoda in napredna oblika metode Monte Carlo (Slika 3.15-a). Kot 
prikazuje slika 3.15, so vzorci naključno generirani v kvadratnih mrežah po opazovanem 
območju. Metoda se izogiba se grozdenju (podvajanju) vzorcev tako, da se nobeden izmed 
vzorcev ne ponovi v isti vrstici in istem stolpcu. Slaba stran metode je vzorčenje v kotih 
opazovanega območja, zato v primeru, kadar so tam ekstremne vrednosti, slabo zajame 
odziv. Tudi v primeru premajhnega števila vzorcev lahko za rezultat dobimo nenatančen 
meta model. V spodnji preglednici 3.6 je za primer podano vzorčenje posameznega niza z 
metodo LHS za nekaj numeričnih simulacij.  
 
Preglednica 3.6: Primer vzorčenja posameznega niza z metodo LHS. 
Vzorec 
b3 D3 φ L5 h6 δ6 h(x)
C  ΔHTOT 
[mm] [mm] [ °] [mm] [mm] [ °] [-]   [m] 
1 55.42 374.84 18.34 570 165.55 7.224 1.174  -1.452 
2 59.02 349.88 11.02 400.4 190.41 3.08 1.486  -1.080 
3 62.875 344.45 14.125 400.5 177.51 0.91 1.375  -0.96 
4 56.875 349.86 22.525 598.5 167.16 4.27 1.105  -1.452 
5 62.86 337.88 12.22 417.2 201.14 7.896 1.396  -1.452 
6 64.825 337.85 16.525 420.5 173.66 1.89 1.005  -1.452 
.     .     . 
.     .     . 
.     .     . 
310 74.38 376.55 39.925 516.5 215.05 20.23 1.584  -0.6599 
311 62.275 379.25 36.22 550.18 173.25 3.01 1.348  -0.775 
 
 
Z metodo LHS opravimo simulacije za vse nize izračunov v odvisnosti od 𝑛𝑞 (Preglednica 
3.7). Predvideno je bilo, da se izračuni opravijo prek oddaljene povezave na 
superračunalniku PRELOG Fakultete za strojništvo v Ljubljani, ker superračunalnik nima 
nameščenega programa za modeliranje Creo Parametric, ta izvedba ni možna. Izračuni se 
opravijo na dveh osebnih računalnikih.  
 
 
a) b) c) 




Posamezna numerična simulacija je potrebovala približno od 20 do 45 minut za izračun 
(vzorec). Število iteracij posamezne numerične simulacije pa je znašalo od 60 do 100 iteracij.  
Skupni čas vseh simulacij (celotno vzorčenje v opazovanem območju) je znašal približno 
1400 ur, kar znaša približno 2 meseca. V spodnji preglednici 3.7 je podano število vzorcev 
in časi izračunov za posamezne nize vzorčenj pri različnih specifičnih hitrostih črpalke.  
 










20 325 LHS Intel Core i7 189.6 
30 413 LHS Intel Core i5 240.9 
40 345 LHS Intel Core i5 201.3 
50 377 LHS Intel Core i7 219.9 
60 311 LHS Intel Core i7 181.4 
70 303 LHS Intel Core i7 176.8 
80 342 LHS Intel Core i5 199.5 
Skupaj: 2416   1409.3 
 
3.3.3. Aproksimacija opazovanega območja z meta modelom  
Po numeričnih simulacijah z metodo načrtovanega vzorčenja LHS dobimo lokacije vzorcev 
in njihove vrednosti v opazovanem območju, preko katerih želimo aproksimirati funkcijo 
(meta model) in ugotoviti povezanost med vhodom in izhodom. Ker izračuni niso morali bili 
izvedeni na superračunalniku, se moramo zadovoljiti z omejenim številom simulacij 
(vzorcev v opazovanem območju). Pri tem vzamemo v obzir večjo verjetnost, da bo meta 
model izveden z nekoliko večjo napako ̃, kot je bilo pričakovano. Računalniški program 
ima na izbiro naslednje metode za zasnovo meta modela: 
 
- polinomska regresija (ang. Standard Response Surfaces), 
- metoda Kriging, 
- ne-parametrična regresija (ang. Non-Parametric Regression)  
- umetne nevronske mreže (ang. Neural Networks), 
- metoda redkih mrež (ang. Sparse Grid). 
 
 
Teoretično ozadje metod je bilo opisano v poglavju 2.8.3 z izjemo ne-parametrične regresije, 
ki je podrobneje opisana v [31]. Pred izbiro ustrezne metode meta modela, prilagojene 
značilkam našega primera, so nas zanimale lastnosti posamezne metode, ki jih ima na voljo 
računalniški program. Za boljše razumevanje naše odločitve pri izbiri metode na kratko 
pojasnimo smernice pri zasnovi meta modela z računalniškim programom. 
 
Po priporočilih v literaturi [31] je smiselno začeti z metodo polinomske regresije. Z metodo 
dosežemo natančno aproksimacijo z dejanskimi odvisnosti med vhodi in izhodi takrat, kadar 
so zveze »gladke« in monotone. Meta model se, ko je dosežena aproksimacija odziva, tudi 




mora validirati. Če je proces validacije uspešen, pridobimo rezultat, v nasprotnem primeru 
zamenjamo meta model.  Meta model z metodo Kriging je učinkovit v primerih, kjer imamo 
veliko število simulacij. Uporablja se pri nelinearnih zvezah med vhodom in izhodom, 
vendar ni uporaben pri rezultatih z velikimi raztrosi. Meta model z ne-parametrično regresijo 
je primeren v nelinearnih zvezah tudi z velikim raztrosom med rezultati, vendar zahteva 
daljši čas izračuna. Metoda z umetnimi nevronskimi mrežami se uporablja pri še bolj 
nelinearnih zvezah in velikih raztrosih, vendar jo je težko validirati. Metoda Sparse grid je 
uporabna v primerih, kadar se med vhodi in izhodi pojavijo skoki (diskontinuitete) [31].   
 
Kvaliteto meta modela z računalniškim programom preverimo z diagramom napovedanih in 
dejanskih vrednosti ali z različnimi kriteriji za izračun napake, ki jih uporabi računalniški 
program (razloženo v nadaljevanju).  
 
 
3.3.4. Validacija meta modela 
Po zasnovi meta modela moramo oceniti natančnost funkcije meta modela z validacijo. Za 
niz vzorčenj 𝑛𝑞 = 60 uporabimo vse metode za zasnovo meta modela, ki jih ima na izbiro 
računalniški program ter jih medsebojno primerjamo (Slika 3.16). Natančnost meta modela 
(ang. goodness of fit) lahko v računalniškem programu preverimo z koeficientom 
determinacije 𝑅2 za vsak izhodni parameter. Pri meta modelih, ki pridobijo funkcijo tako, 
da interpolirajo vrednosti skozi točke (vzorce), je ujemanje z 𝑅2 v vsakem primeru idealno 
(metoda Kriging in Sparse Grid) pri tem pa ne vemo ali funkcija zajame tudi pravilno 
parametrično rešitev. V teh primerih uporabimo diagram napovedanih in dejanskih vrednosti 
(Slika 3.17) z dodatnimi verifikacijskimi točkami (vzorci). Verifikacijske točke so 
avtomatsko locirane na mesta, kjer obstaja največje odstopanje med dejanskimi in 
napovedanimi vrednostmi. V primeru večjih napak v napovedani vrednosti generiramo 
dodatne točke (ang. refinement points) na mesta, kjer natančnost ni ustrezna. Te točke 
program uporabi, nato tudi pri ponovni, izboljšani zasnovi meta modela.  
 
   
Slika 3.16: Primerjava meta modelov opazovanega območja med vhodnima parametroma 𝑏3 in 𝐷3 
in izhodom ∆𝐻𝑇𝑂𝑇 pri 𝑛𝑞 = 60: (a) polinomska regresija, (b) Kriging, (c) ne-parametrična regresija 
in (d) umetne nevronske mreže. 
 
Na sliki 3.16 se opazijo manjša odstopanja v napovedani vrednosti pri različnih metodah 
meta modela. Katera metoda je najbolj natančna, preverimo z različnimi validacijskimi 















    
 
       
Slika 3.17: Primerjava metod meta modelov z diagrami napovedanih (RS) in dejanskih vrednosti. 
 
Na zgornjih diagramih (Slika 3.17) so prikazana odstopanja vzorcev med normirano 
napovedano in normirano dejansko vrednostjo za različne meta modele. Meta model je 
najbolj natančen, kadar vse točke ležijo na diagonali. Izjema pri tem je metoda Kriging (Slika 
3.17-b), ki interpolira med točkami, zato vsi vzorci ležijo na premici. Zeleni kvadratni vzorci 
so vrednosti ∆𝐻TOT, modri kvadratni vzorci  so vrednosti ∆𝐻STAT, okrogli vzorci (zeleni in 
modri) pa prikazujejo pripadajoče verifikacijske točke. S primerjavo dokažemo (z izjemo 
metode Kriging), da imajo vzorci najmanjši raztros pri metodi umetne nevronske mreže 
(Slika 3.17-d), največji raztros pa pri metodah polinomske regresije (Slika 3.17-a) in ne-
parametrične regresije (Slika 3.17-c). S primerjavo verifikacijskih točk (okrogli vzorci) pa 
opazimo, da se le te najbolje prilegajo dejanskim vrednostim z metodo Kriging. Ker metoda 
Kriging dopušča, da z iterativnim postopkom, ki vnaša dodatne verifikacijske točke v 




3.3.5. Izbira meta modela 
Meta modeli so medsebojno validirani s koeficientom determinacije 𝑅2, koeficientom 
povprečja vsote napake najmanjših kvadratov 𝑅𝑆𝑀𝐸, s primerjavo med napovedanimi in 
dejanskimi vrednostmi (Slika 3.17) in pri metodi Kriging z oceno maksimalne napovedane 
relativne napake. Kljub temu, ker imajo vzorci najmanjši raztros pri metodi umetne 
nevronske mreže, izberemo metodo Kriging, saj se validacijske točke (vzorci) tu najbolje 
prilegajo. Z dodatnim vnosom verifikacijskih točk, na mesta, kjer je odstopanje med 
napovedano in dejansko vrednostjo največje, iterativno izboljšujemo natančnost meta 
modela. Izvedba z avtomatskim interpolacijskim algoritmom z metodo Kriging, ki to 
omogoča, je opisana v naslednjem podpoglavju. 
a) b) 
c) d) 
Dejanske vrednosti (relane rešitve)  
RS 
Dejanske vrednosti (relane rešitve)  













Avtomatski interpolacijski algoritem z metodo Kriging 
 
Teoretično ozadje metode Krigng je podano v poglavju 2.8.3 ter natančneje v [30] in [32]. 
Avtomatski interpolacijski algoritem se lahko uporabi le pri zveznih parametrih. Glavna 
prednost avtomatskega algoritma je, da samostojno oceni napako interpolacije ter jo izboljša 
z vnosom dodatnih verifikacijskih točk (vzorcev) na lokacije, kjer je treba izboljšati 
natančnost. Napovedano relativno napako algoritem izračuna po enačbi (3.3) za vse izhodne 
parametre.  
Napovedana relat. napaka =
𝟏𝟎𝟎 ∙ Napovedana relat. napaka
(𝝑𝐦𝐚𝐱 − 𝝑𝐦𝐢𝐧)
 (3.3) 
Napovedana relativna napaka posameznega izhodnega parametra je napovedana napaka, ki 
je normalizirana z največjim znanim odstopanjem izhodnega parametra. 𝜗max in 𝜗min sta 
največja in najmanjša znana vrednost izhodnega parametra realne rešitve. Proces iterativno 
ponavljamo toliko časa, dokler napovedana relativna napaka (ang. predicted relative error) 
ni manjša od maksimalne napovedane napake, ki jo predpišemo pred izračunom v 
računalniškem programu. Predpišemo privzeto vrednost maksimalne napovedane napake 5 
% ter predpišemo 30 verifikacijskih točk in točk za izboljšanje natančnosti (ang. refinement 
points) meta modela.  
 
 
3.4. Optimizacija oblike izstopne spirale 
Optimizacija oblike izstopnega spiralnega ohišja se v našem primeru navezuje na iskanje 
minimuma izhodnega parametra ∆𝐻TOT, ki pomeni minimalni padec totalne energijske 
višine v spirali, zaradi energijskih izgub. Z optimizacijo oblike spirale, pri kateri želimo 
imeti minimalne energijske izgube, iščemo optimum med vhodnimi geometrijskimi 
parametri za podano specifično hitrost 𝑛𝑞.  
 
Matematični opis problema je definiram z enokriterjalno ciljno funkcijo enačbe (3.4), kjer 
želimo poiskati minimum funkcije ∆𝐻TOT med vhodnimi geometrijskimi parametri. Pogoje 
predstavljajo meje intervalov vhodnih parametrov. 
 
𝐌𝐢𝐧𝐢𝐦𝐢𝐳𝐢𝐫𝐚𝐣  ∆𝑯𝐓𝐎𝐓 = 𝐟(𝒃𝟑, 𝑫𝟑, 𝛗, 𝑳𝟓, 𝒉𝟔, 𝜹𝟔, 𝒉(𝐱)
𝐂)      (3.4) 
    Ob pogojih:                                      𝑓(n𝑞) ≤ 𝒃𝟑 ≤ 𝑓(n𝑞)    
           𝑓(n𝑞) ≤ 𝑫𝟑 ≤ 𝑓(n𝑞)  
  10° ≤ 𝝋 ≤ 40°  
     400 ≤ 𝑳𝟓 ≤ 600  
      140 ≤ 𝒉𝟔 ≤ 220  
0 ≤ 𝜹𝟔 ≤ 28  
      1 ≤ 𝒉(𝐱)𝐂 ≤ 1,6  
 




V okviru naše zastavljene metodologije v okolju Ansys Workbench lahko izbiramo med 
direktno optimizacijo in optimizacijo na podlagi uporabe meta modela. Direktna metoda 
ne vključuje načrtovanega vzorčenja in aproksimacije opazovanega območja, temveč vzorči 
vzporedno z optimizacijo in uporabi realne rešitve. Metoda optimizacije na podlagi meta 
modela je odvisna od natančnosti meta modela, ki za serijo vzorcev ne uporabi realnih 
rešitev, temveč napovedano vrednost-meta model. V spodnji preglednici 3.8 so podane 
metode, katere preizkusimo v naši metodologiji. 
 











Screening Ne-iterativna metoda   x   x 
MOGA* Iterativna metoda   x   x 
NLPQL* Gradientna metoda x   x   
MISQP* Gradientna metoda x   x   
Legenda: * pomen uporabljenih okrajšav je podan v poglavju Seznam uporabljenih okrajšav. 
 
V teoretičnem delu smo razdelili optimizacijske metode na deterministične in stohastične. 
Gradientni metodi spadata med deterministične, iterativna metoda pa je stohastična 
evolucijska metoda (Preglednica 3.8). Natančneje so razložene v [31]. Ker računalniški 
program uporablja posebej prilagojene optimizacijske metode, je pristop sledeč.  
 
Metoda Screening je ne-iterativna metoda z direktno metodo vzorčenja s kvazi-naključnim 
generatorjem števil na osnovi Hammersley-evega algoritma. Metodo uporabimo, kot  
preliminarno optimizacijsko metodo v začetni fazi. Algoritem MOGA je iterativna več-
kriterijalna metoda na osnovi genetskih algoritmov. Zagotavlja bolj natančen pristop, kot 
metoda Screening. NLPQL je gradientna metoda, enokriterijalna optimizacijska metoda na 
osnovi kvazi-Newton-ove metode. MISQP je gradientna metoda, eno-namenska 
optimizacija, ki rešuje nelinearno povezane probleme s prilagojenim zaporednim kvadratnim 
programiranjem (SQP).  
 
NLPQL in MISQP metodi sta bolj priročni za iskanje lokalnih optimumov z večjo 
natančnostjo, medtem ko je metoda MOGA bolj priročna za računanje globalnega 
optimuma. Priporočljivo je začeti z metodo MOGA, da se pozicioniramo na večkraten 
pogojni optimum, nadalje pa povečamo natančnost na individualnem lokalnem optimumu z 
metodo NLPQL ali metodo MISQP. Po končani analizi moramo z nalogo odločanja (ang. 
decision-making)  pridobiti najboljše kandidate za rešitev.  
 
Za nalogo odločanja sta nam v računalniškem programu v pomoč diagram tradeoff  v 2D ali 
3D obliki (Slika 3.18) ter diagram vzorcev (Slika 3.19). V diagramu tradeoff se nahajajo 
vzorci, ki so bili generirani skozi optimizacijo. Za boljšo vizualizacijo so vzorci različno 
obarvani. Najboljša Pareto fronta oz. najboljše ne-dominantne rešitve so obarvane z modro 
barvo. Fronte nato postopoma prehajajo v rdečo barvo. Kadar  imajo parametri podane tudi 
omejitve, so točke zunaj njih obarvane s sivo barvo. 
 




      
Slika 3.18: Diagram tradeoff  s frontami Pareto ne dominantnimi rešitvami.  
   
Diagram vzorcev na sliki 3.19 ima na paralelnih oseh 𝑦 razvrščene vse vhodne in izhodne 
parametre. Vsak izmed vzorcev je prikazan kot skupina ravnih črt povezanih v točke 
parametrov. Barve ravnih črt posameznega vzorca predstavljajo barvo fronte Pareto, kateri 
vzorec pripada. Glavne prednosti diagrama so večdimenzionalna grafična predstavitev 
vzorcev, lažja predstava opazovanega območja in lažja izbira pri nalogi odločanja o najboljši 




Slika 3.19: Diagram vzorcev. 
 
3.4.1. Izbira optimizacijske metode 
Za pravilno izbiro optimizacijske metode, ki je primerna za reševanje našega primera, 
preizkusimo več variant oz. kombinacij meta modelov z optimizacijskimi metodami, ki so 
bile opisane v predhodnem poglavju. Najbolj natančne in najboljše rešitve (predstavljene v 
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optimizacijske metode MOGA. Kljub temu, da je metoda MOGA večkriterijalna metoda, za 
naš primer poišče najboljše rešitve. Ozadje metode, shemo algoritma in pravilno izbiro 
lastnosti metode opišemo v naslednjem poglavju. 
 
 
Optimizacija z metodo MOGA  
 
Metoda MOGA je hibridna različica ne-dominantno razvrščenih genetskih algoritmov  
(NSGA-II), ki temelji na konceptu kontroliranega elitizma (ločevanja). Metoda je 
podrobneje opisana v [31]. Dovoljuje generiranje različnih tipov vzorčenja na aproksimirani 
funkciji meta modela. Ko z meta modelom pridobimo napovedane vrednosti med parametri, 
moramo opazovanemu območje podati vsaj en kriterij, ki je v našem primeru podan z enačbo 
(3.4). 
 
Pred začetkom izračuna določimo začetno število vzorcev populacije, ki mora biti večje ali 
enako številu vhodnih in izhodnih parametrov. Izbiramo lahko med metodo vzorčenja 
Screening ali OSF. Z večjim številom začetnih vzorcev povečamo verjetnost, da metoda 
poišče območje izhodnega parametra z najboljšo rešitvijo. Največje možno število začetnih 
vzorcev je lahko 10000. Izberemo 400 začetnih vzorcev. V naslednjem koraku algoritem 




Slika 3.20: Shematski prikaz algoritma metode MOGA. 
 
S številom vzorcev na iteracijo moramo določiti število vzorcev populacije, ki se ponovijo 
pri vsaki iteraciji. Populacija se razvija skozi križanje in mutacijo. Pri križanju operator 
linearno kombinira dva kromosoma staršev, da ustvari nove potomce v skladu z enačbo (3.5) 
in (3.6). Kjer vrednost 𝑐 pomeni verjetnost mutacije. Vrednost 𝑐 lahko zavzame vrednosti 




od 0 in 1. Visoke vrednosti pomenijo bolj naključni algoritem, zato se priporoča nižja 
verjetnost mutacije (< 0.2). Izberemo privzeto vrednost 0.01. 
𝒑𝒐𝒕𝒐𝒎𝒆𝒄 𝟏 = 𝐜 ∙ 𝐬𝐭𝐚𝐫š 𝟏 + (𝟏 − 𝐜) ∙ 𝐬𝐭𝐚𝐫š 𝟐 (3.5) 
𝒑𝒐𝒕𝒐𝒎𝒆𝒄 𝟐 = (𝟏 − 𝐜) ∙ 𝐬𝐭𝐚𝐫š 𝟏 + 𝐜 ∙ 𝐬𝐭𝐚𝐫š 𝟐 (3.6) 
Prav tako lahko vplivamo na kontrolo mutacije s polinomskim mutacijskim operatorjem, ki 
je podan s spodnjo enačbo (3.7). 
𝑶 = 𝐒 + (𝐳𝐠𝐨𝐫𝐧𝐣𝐚 𝐦𝐞𝐣𝐚 − 𝐬𝐩𝐨𝐝𝐧𝐣𝐚 𝐦𝐞𝐣𝐚) ∙ 𝛄 (3.7) 
Kjer je 𝑂 otrok, 𝑆 je starš, 𝛾 pa je majhna variacija izračunana po polinomski porazdelitvi. 
Z verjetnostjo križanja izbiramo, katera rešitev od »staršev« bo rekombinirana, da generira 
rešitve (potomce). Vrednost je lahko med 0 in 1. Majhna vrednost vpliva na bolj stabilno, 
hitro, a manj natančno populacijo. Če je vrednost 0, se rešitve (starši) kopirajo direktno v 
novo populacijo. Priporoča se visoka verjetnost križanja (>0.9). Privzamemo vrednost 0.98. 
Kriterij za število vzorcev je enako, kot pri začetnem številu vzorcev. Po vsaki populaciji se 
izračunajo vzorčne točke na aproksimirani funkciji (opazovanem območju). Metoda 
konvergira, ko je dosežen konvergenčni kriterij za maksimalni dovoljeni delež Pareto ali 
konvergenčni stabilnostni odstotek (Slika 3.21). 
 
 
        
Slika 3.21: Konvergenčni stabilnostni odstotek z metodo MOGA. 
 
Slika 3.21 prikazuje konvergenco algoritma metode MOGA. Na desni strani slike 3.21 so 
prikazane tudi konvergence za posamezne vhodne parametre. Metoda MOGA je iterativna 
metoda, zato opazimo skoke med iteracijami k najboljši rešitvi. V primeru gradientne 
metode (za primer NLQPL) bi bil potek konvergence zvezen. 
 
Pri prvem konvergenčnem kriteriju določimo procent, ki predstavlja razmerje števila želenih 
točk Pareto in števila vzorcev na iteracijo. Privzeta je vrednost 70 % kar pomeni, na primer, 
da bo pri npr. 100 vzorcih na iteracijo optimizacija končana, ko dosežemo 70 točk Pareto 
znotraj omejenega območja. Pri nižjem deležu je lahko konvergenca prehitra, v nasprotnem 
primeru pa prepočasna. Prava vrednost odstotka je odvisna od narave opazovanega območja. 
Priporoča se delež med 55 % in 75 % za večino optimizacijskih problemov. Konvergenčni 










Število točk x 103 
Populacija 5 




omogoča manjše število iteracij v primeru, da je že dosežena željena stopnja stabilnosti. 
Izberemo privzeto vrednost 2 %. Izbrati moramo tudi največje število kandidatov – rešitve. 
Kandidati se preverijo z realno rešitvijo, ki pa odstopajo od napovedanega odziva za velikost 
napake aproksimacije ̃. Odstopanje je odvisno od natančnosti meta modela. V spodnji 
preglednici so predstavljene izbrane lastnosti optimizacijske metode MOGA, ki za naš 
primer poiščejo najboljše rešitve.  
 
Preglednica 3.9: Izbrane lastnosti metode MOGA za naš primer. 
Ime optimizacijske metode: MOGA 
Tip začetnega vzorčenja: OSF 
Število začetnih vzorcev: 400 
Število vzorcev na iteracijo: 400 
Maksimalni delež Pareto: 80 % 
Konvergenčni stabilnostni delež: 2 % 
Maksimalno število iteracij: 20 
Verjetnost mutacije 𝑐: 0.1 
Verjetnost križanja: 0.9 














4. Rezultati in diskusija 
Dokaz k raziskovalni hipotezi, poleg zasnove avtomatizirane metodologije (Poglavje 3), 
vključuje tudi analizo in transparenten prikaz rezultatov z utemeljitvijo. Da bodo rezultati 
morda kdaj nekomu v pomoč pri načrtovanju centrifugalnih črpalk, bodo rezultati v čim večji 
meri predstavljeni v brezdimenzijski obliki. To pomeni, da se rezultate lahko uporabi, kot 
vhodne podatke za načrtovanje izstopne spirale v območju 𝑛𝑞 od 20 – 80. Točnost rezultatov 
je treba vzeti z določeno mero previdnosti, saj so pridobljeni z večjo mero predpostavk. 
Negotovost velja vzeti v poštev, tako pri numeričnem izračunih, kot pri zasnovi meta 
modela. V numeričnih izračunih je prisotna negotovost pri modeliranju ter numerična 
napaka. Pri meta modelu je prisotna napaka aproksimacije med realnimi rešitvami (vzorci) 
in napovedano vrednostjo. Pri rezultatih, ki prikazujejo odvisnost od 𝑛𝑞 je narejen približek, 
saj so rezultati dobljeni za diskretne geometrije, ki predstavljajo simbolično geometrijo za 
določeno območje specifične hitrosti 𝑛𝑞 (Slika 4.1). Kjer se rezultati dobro ujemajo, z do 
sedaj pridobljenimi v literaturi, velja večja gotovost, da so dobljeni rezultati primerni za 
načrtovanje.   
 
Poglavje 4 je razdeljeno v dva sklopa. V prvem sklopu prikažemo in analiziramo rezultate 
pridobljene na podlagi metode vzorčenja LHS ter na podlagi meta modela s polinomsko 
regresijo in metodo Kriging. Sklop podaja rezultate v odvisnosti od 𝑛𝑞 za celotno spiralo ter 
ločeno za izstopni tangencialni difuzor. Izhodne vrednosti prikazujejo totalne energijske 
izgube, porast statičnega tlaka, vpliv geometrijskih parametrov, hitrosti skozi prečne prereze 
spirale ter brezdimenzijske diagrame razmerij med geometrijskimi parametri. K rezultatom 
dodamo tudi diskusijo o ustreznosti in ujemanjem z literaturo. 
 
V drugem sklopu prikažemo rezultate optimizacije oblike spirale, ki smo jih pridobili z 
optimizacijsko metodo MOGA ter na podlagi meta modela z metodo Kriging. Izbira teh 
metod je pokazala največ prednosti glede na ustreznost rezultatov ter čas vseh izračunov. 
Optimalne oblike spiral so prikazane v odvisnosti od 𝑛𝑞. Za te oblike podamo tudi rezultate, 
za trajektorije delcev tekočine ter hitrostnih in tlačnih polj v spirali, pridobljenih s post-
procesiranjem v programu Ansys CFX. 
 
Na koncu poglavje je narejen strnjen povzetek rezultatov in krajša diskusija. 
 




4.1. Analiza rezultatov  
Rezultati, ki so podani v naslednjih diagramih v odvisnosti od 𝑛𝑞, so bili izračunani za 
posamezne specifične hitrosti 𝑛𝑞 za geometrije spiral centrifugalnega dvojčka z radialnim-
trapeznim prečnim prerezom in tangencialnim izstopnim difuzorjem. Naključno izbrane 
geometrije so prikazane na spodnji sliki 4.1.  
 
 
               
 
 
    
Slika 4.1: Simbolične oblike izstopnega ohišja črpalke za diskretne specifične hitrosti 𝑛𝑞. 
 
4.1.1. Energijske izgube v spirali  
Velikost energijskih izgub se, zaradi različnih tokovnih pojavov in trenja tekočine, v tem 
segmentu pretočnega trakta, v odvisnosti od 𝑛𝑞 spreminja. Velikost energijskih izgub ∆𝐻TOT 
je izračunana na podlagi razlike energijskih višin 𝐻 tekočine na vstopu v spiralo ter na 
izstopu iz tlačne cevi. V spodnjem diagramu (Slika 4.2-levo) so prikazani rezultati 
energijskih izgub ∆𝐻TOT v odvisnosti od 𝑛𝑞. Med vzorci za posamezno območje 𝑛𝑞 dobimo 
raztros med energijskimi izgubami, saj s spreminjanjem geometrije dobimo različne oblike, 
katere so bile bolj ali manj ugodne za tok skozi izstopno ohišje. Spodnja meja (modra 
krivulja) predstavlja geometrije z največjimi energijskimi izgubami, medtem ko zgornja 
meja (zelena krivulja) predstavlja geometrije z minimalnimi izgubami. Srednja meja 
predstavlja povprečne izgube v spirali med vsemi vzorci (rdeča črtkana krivulja). 
Razpršenost rezultatov je seveda odvisna od velikosti intervalov vhodnih parametrov, katere 
smo izbrali na podlagi priporočil iz [1], [18], [19] 
 
Na spodnjem diagramu (Slika 4.2-desno) je z rdečo črtkano krivuljo označen hidravlični 









od 𝑛𝑞 od 10 do 100. Potek energijskih izgub na levem diagramu je ravno nasproten 
hidravličnemu izkoristku na desnem diagramu, ki ga je podal Gülich [1]. Kar pomeni, da se 





Slika 4.2: Absolutne energijske izgube v spirali v odvisnosti od 𝑛𝑞  (levo). Hidravlični izkoristek 
črpalk v odvisnosti od 𝑛𝑞 in pretoka 𝑄 (desno), ki je podan v [1]. 
 
V splošnem velja, da največji hidravlični izkoristek dosežejo črpalke pri specifični hitrosti 
𝑛𝑞  ≈ 50 (Slika 4.2-desno) z največjimi pretoki. Če se od te točke odmikamo proti nižjim 
ali višjim specifičnim hitrostim, se izgube povečujejo, hidravlični izkoristek pa se zmanjšuje. 
Proti nižjim 𝑛𝑞 se izgube povečujejo predvsem, zaradi trenja tekočine ob zunanji del rotorja-
venec in pesto. Zunanji del venca in pesta, relativno na ostale omočene površine v črpalki, 
zavzema večjo površino. Proti višjim 𝑛𝑞 se izgube povečujejo, zaradi večjega mešanja 
tekočine-turbulentne disipacije [1]. Čeprav so v literaturi upoštevane izgube za celotni 
pretočni trakt črpalke, smemo privzeti ta značaj za posamezen segment-spiralo. 
 
V primeru, da energijske izgube ∆𝐻TOT delimo z energijsko višino 𝐻, ki jo rotor prenese na 
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Povprečne relativne energijske izgube ∆𝐻TOT/𝐻 v izstopnem ohišju se, torej v odvisnosti 
od 𝑛𝑞, bistveno ne spreminjajo. 
 
 
4.1.2. Pretvorba kinetične energije v izstopnem difuzorju 
Kadar se vzdolž toka prečni prerez povečuje, se hitrost upočasni, energija pa se pretvori v 
dvig statičnega tlaka. V realnih razmerah pride tudi do izgub energije. V našem primeru smo 
merili povprečno statično višino ∆𝐻STAT na vstopnem in izstopnem prerezu difuzorja. Prav 




Slika 4.4: Dvig statične višine v izstopnem tangencialnem difuzorju v odvisnosti od 𝑛𝑞.  
 
Iz zgornjega diagrama se opazi, da je pretvorba kinetične energije v potencialno energijo 
(statično višino) najbolj izrazita pri nizki specifičnih hitrosti 𝑛𝑞 < 40. Pri višjih specifičnih 
hitrostih je pretvorba, bolj kot ne, zanemarljiva. 
 
V poglavju 2.6.1 smo omenili, da tekočina pri 𝑛𝑞 ≈ 80 v izstopnem difuzorju ne pojenja 
bistveno, saj bi načrtovanje vodilo v neekonomično velik premer tlačne cevi. Posledično se 
kinetična energije ne pretvori v potencialno energijo. V diagramu na sliki 4.4 dobimo pri 
𝑛𝑞 > 60 tudi negativne vrednosti ∆𝐻STAT v primeru, kadar je pri posamezni geometriji 
difuzorja vstopni prerez manjši od izstopnega. V tem primeru tekočina pospešuje, statični 
tlak pa se zniža. Pri nizki specifični hitrosti 𝑛𝑞 je pojemek v difuzorju opaznejši, saj je 
razmerje površin 𝐴2/𝐴1 bistveno večje, pretvorba statičnega tlaka pa je zato večja. 
Pridobljeni rezultati diagrama na sliki 4.4 potrjujejo rezultate iz literature [1] za celotno 
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4.1.3. Optimalna hitrost toka v spirali 
Optimalna hitrost toka v spirali je dosežena takrat, kadar imamo minimalne energijske 
izgube ∆𝐻TOT. Povprečne absolutne hitrosti toka, smo merili v posameznih prečnih prerezih, 
ki so bili izbrani v poglavju 3.3, prikazani na sliki  3.14. Iz rezultatov vzorcev v diagramih 
na sliki 4.5, pridobljenih z metodo vzorčenja LHS ugotovimo, da imata na energijske izgube 
∆𝐻TOT velik vpliv prečna prereza pod kotom 270° in 360° (zeleni in oranžni vzorci). 
Optimalne vrednosti prikazujejo rdeče puščice. V prečnem prerezu pod kotom 90° in 180° 
ne opazimo tako izrazitega ekstrema-optimalne absolutne hitrosti.  Poleg tega ugotovimo 
tudi, da je za črpalke z nizkimi specifičnimi hitrosti ob pogoju 𝑛𝑞 < 50 zaželeno, da naj 
hitrost toka ne pojenja bistveno do vstopa v izstopni difuzor, medtem ko za visoke specifične 
hitrosti velja ravno obratno. 
 
 





















































































































































Rezultati optimalne hitrosti toka hkrati potrjujejo ugotovitve o dvigu statičnega tlaka v 
difuzorju. Izvedeli smo, da je pretvorba kinetične energije v statični tlak bistvena pri nizkih 
specifičnih hitrostih.  Zaključimo lahko, če je pri nizkih specifičnih hitrostih 𝑛𝑞 ugodno, da 
hitrost ne pojenja bistveno v območju spirale, se bo nadalje koristno pretvorila v statični tlak 
v izstopnem difuzorju preden izteče v tlačno cev. Obratno velja pri visokih specifičnih 
hitrostih, kjer se hitrost toka upočasni, domala v celoti, že v območju spirale. 
 
Ob predhodnih dejstvih, ki potrjujejo navedbe v literaturi, obenem zasledimo pojav, ki sam 
po sebi odpira nadaljnjo razlago in morda nadaljnji razvoj geometrije spiral v tem predelu.  
 
Na diagramu (Slika 4.6), kjer razporejeni vzorci prikazujejo optimalne hitrosti toka skozi 
izstopni prerez spirale (ang. throat area) opazimo, da so pri pogoju 𝑛𝑞 > 30 energijske 
izgube minimalne, kadar je hitrost toka minimalna (pod 4 m s-1). Pri pogoju 𝑛𝑞  ≤ 30  
ugotovimo, da je absolutna hitrost toka optimalna pri nekoliko višjih hitrostih toka. Na 
podlagi rezultatov na diagramih (Slika 4.5) sklepamo, da so pri pogoju 𝑛𝑞 ≤ 30 optimalni 
pogoji na izstopu v spirali doseženi, če tok iz prečnega prereza pri 360° dodatno pospeši do 
vstopa v difuzor. Pri visokih specifičnih hitrostih 𝑛𝑞 ta pojav ne zasledimo, saj se energijske 
izgube zmanjšujejo sorazmerno z zmanjševanjem hitrost toka na izstopu iz spirale. Medtem, 
ko se pri vzorcih geometrij črpalk specifičnih hitrosti 𝑛𝑞 =  20 in 30 opazi, da izgube 
naraščajo, kadar je na izstopu v spiralo nizka hitrost toka (𝑣 < 8 m s-1). Pojav nekoliko 




Slika 4.6: Hitrosti toka skozi izstopne prereza spirale v odvisnosti od 𝑛𝑞. 
 
4.1.4. Optimalna statična višina vzdolž toka v spirali 
V poglavju 2.4 smo opisali porazdelitve statičnega tlaka vzdolž toka v spirali pri delni 
obremenitvi 𝑄/𝑄𝑜𝑝𝑡 < 1, v optimalni točki 𝑄/𝑄𝑜𝑝𝑡 = 1 ter pri prekomerni obremenitvi 
𝑄/𝑄𝑜𝑝𝑡 > 1 črpalke. Poleg lokalnih tokovnih pojavov, ki nastanejo v neenakomernem toku, 
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statičnim tlakom. V diagramu na sliki 4.7 so prikazani rezultati poteka optimalnih 
povprečnih statičnih višin 𝐻stat vzdolž oboda spirale v odvisnosti od 𝑛𝑞. Rezultati so 
pridobljeni iz vzorcev geometrij spiral z najmanjšimi energijskimi izgubami. Ugotovimo, da 
se statična višina 𝐻stat pri vseh opazovanih specifičnih hitrostih zmanjšuje do prereza pod 
kotom 270°, nato pa ponovno nekoliko naraste. Podroben trend poteka statičnega tlaka je 
opisan tudi v literaturi [1] in velja za optimalno obratovalno točko pri 𝑄/𝑄opt = 1 (Slika 
4.7-b). Vzrok za ponovno porast statične višine 𝐻stat v okolici prereza pod kotom 360°, je 
po vsej verjetnosti v položaju jezička in vtoka v izstopni difuzor. Na tem mestu prihaja do 




Slika 4.7: Porazdelitev statične višine vzdolž oboda spirale v odvisnosti od 𝑛𝑞. 
 
4.1.5. Vpliv vhodnih parametrov na hidravlični veličini 
Vpliv vhodnih geometrijskih parametrov na izhodni hidravlični veličini energijske izgube 
∆𝐻TOT v spirali in dvig statičnega tlaka ∆𝐻STAT v difuzorju je prikazan z diagramom 
občutljivosti, ki sta podana na sliki 4.8 in 4.9. Kjer je normirana vrednost vhodnega 
parametra v stolpcu pozitivna, pomeni da je zveza s hidravlično veličino sorazmerna. Če je 
vrednost vhodnega parametra v stolpcu negativna, je zveza s hidravlično veličino obratno 
sorazmerna. Kadar je vrednost stolpca nizka, gre za šibko korelacijo s hidravlično veličino, 
kadar pa je vrednost v stolpcu visoka, pa gre za močno korelacijo s hidravlično veličino. 
Najprej podamo ugotovitve za hidravlično veličino ∆𝐻TOT, nato pa za ∆𝐻STAT. 
 
Na diagramu (Slika 4.8) opazimo, da ima širina brezlopatičnega difuzorja 𝑏3 pri nizki 
specifični hitrosti 𝑛𝑞 negativno občutljivost, medtem ko je pri visokih 𝑛𝑞 ravno obratno. To 




























se ne ujema s priporočili v literaturi (Poglavje 2.6.2). Izstopni premer brezlopatičnega 
difuzorja 𝐷3 pri nizkih 𝑛𝑞 nima vpliva na ∆𝐻TOT, medtem ko mora biti ob pogoju 𝑛𝑞 > 40 
čim manjši. Za kot jezička 𝜑 velja podobno, kot za parameter 𝑏3. Pri pogoju 𝑛𝑞 < 40 mora 
biti kot jezička 𝜑 manjši od 15°, medtem ko je pri pogoju 𝑛𝑞 ≥ 40 lahko večji od 15°. V 
literaturi smo zasledili le podatek, da mora biti pri tangencialnem difuzorju kot jezička φ ≈ 
30° [1]. Dolžina difuzorja 𝐿5 ima zanemarljiv vpliv na ∆𝐻TOT v spirali. Najbolj vpliven 
geometrijski parameter v spirali je višina prereza ℎ6 pri prečnem prerezu 360° v spirali. Pri 
nizkih 𝑛𝑞 so ugodne manjše vrednosti ℎ6, kar pomeni, da so prerezi v relativnem smislu 
manjši. Ugotovitev se ujema diskusiji iz poglavja 4.1.3, da morajo biti absolutne hitrosti toka 
pri nizkih specifični hitrostih 𝑛𝑞 manjše. Manjši prerezi namreč povečujejo hitrost toka. Za 
vpliven parameter se izkaže tudi kot odprtja 𝛿. V našem primeru na spirali smo kot odprtja 
𝛿 od začetnega prereza spirale ter do prereza pod kotom 360° le linearno povečevali. 
Eksponent 𝐶 v geometrijski funkciji 𝛿(𝑥)C je že v preliminarni analizi pokazal šibko 
korelacijo s ∆𝐻TOT (Poglavje 3.1.2). Z grobo oceno rečeno, kot odprtja 𝛿 mora biti pri pogoju 
𝑛𝑞 < 40 manjši od 15°, pri višjih 𝑛𝑞 pa je lahko mnogo večji (preko 30°). V poglavju 2.6.2 
smo, na podlagi literature [1], navedli da je kot odprtja 𝛿 pri krožnih in radialnih prerezih 
lahko razprt do 30°, kar se ujema z našimi rezultati. Omembe vreden vpliv opazimo tudi pri 
parametru razširjanja višine prečnega prereza ℎ(𝑥)C vzdolž toka v spirali. Pri pogoju 𝑛𝑞 < 
40 mora višina prereza ℎ naraščati linearno vzdolž toka, pri pogoju 𝑛𝑞 = 50 pa lahko s 




Slika 4.8: Vpliv vhodnih geometrijskih parametrov na padec energijske višine ∆𝐻TOT v spirali. 
 
Pri vplivu geometrijskih parametrov na izhodno veličino ∆𝐻STAT v difuzorju opazimo, da 
imata ℎ6 in 𝛿 velik vpliv na dvig statične višine v izstopnem difuzorju. Velika višina 
prečnega prereza ℎ6 in velik kot odprtja 𝛿 na izstopu iz spirale zmanjšujeta ∆𝐻STAT, kar je 
povsem jasno, saj povečujeta vstopni prerez v difuzor (ang. throat area), razmerje 𝐴2/𝐴1 je 
nizko, saj smo omejeni s fiksnim premerom tlačne cevi v našem primeru. Za vplivni 
parameter velja tudi izstopni premer brezlopatičnega difuzorja 𝐷3. Njegov vpliv se povečuje 





































kako načrtujemo višino brezlopatičnega difuzorja, medtem ko je za visoke 𝑛𝑞 ugodno, da je 
čim manjši. Podobno velja tudi za kot jezička 𝜑. Pri nizkih 𝑛𝑞 parameter kaže pozitivno 
občutljivost, pri visokih 𝑛𝑞 pa negativno občutljivost na dvig statične višine v izstopnem 
difuzorju ∆𝐻STAT. Parameter dolžine difuzorja 𝐿5 (razen pri 𝑛𝑞 = 80) ima zanemarljiv vpliv 
na izhodno vrednost ∆𝐻STAT, kakor pri ∆𝐻TOT. Nasprotni trend je prisoten pri parametru 
ℎ(𝑥)C. Rezultati prikazujejo negativno občutljivost predvsem pri pogoju 𝑛𝑞 > 50. 
 
   
Slika 4.9: Vpliv vhodnih geometrijskih parametrov na dvig statične višine ∆𝐻𝑆𝑇𝐴𝑇 v izstopnem 
difuzorju. 
 
Iz podanih rezultatov na diagramih (Slika 4.8 in 4.9) sledi zanimiva sklepna ugotovitev. Pri 
parametrih 𝑏3, φ, ℎ6 in 𝛿 opazimo ravno nasprotne občutljivosti na izhodni veličini 
energijskih izgub ∆𝐻TOT v spirali in dvig statične višine ∆𝐻STAT v izstopnem difuzorju. To  
pomeni, da je za pravilno načrtovanje celotne geometrije spirale in difuzorja potreben 
kompromis med omenjenimi parametri, za čim boljši izkoristek celotnega segmenta 
izstopnega ohišja črpalke.  
 
 
4.1.6. Aproksimirane zveze z meta modelom  
Na podlagi pridobljenih vzorcev z metodo vzorčenja LHS ter z aproksimacijo odziva z 
različnimi metodami meta modelov, so v spodnjih diagramih (Slika 4.10) podane zveze med 
vhodom in izhodom v odvisnosti od 𝑛𝑞. Zveze so podane v 3D obliki s pripadajočimi 
dejanskimi vzorčnimi točkami. Na diagramih na sliki 4.10 horizontalni osi napenjata 
brezdimenzijska geometrijska razmerja 𝐷3/𝐷2 in 𝑏3/𝑏2, medtem ko vertikalno os napenja 
izhodna veličina ∆𝐻TOT. Iz rezultatov ugotovimo, da se aproksimirana ploskev (odziv) v 
odvisnosti od izbire meta modela nekoliko spreminja, zato ne moremo trditi, da so 
pridobljene zveze popolnoma verodostojne. Možni vzroki za odstopanja so navedeni v 
poglavju 2.8 in 3.3. Za diagrame na sliki  4.10 smo za specifične hitrosti 20, 40, 70 in 80 








































uporabili Kriging meta model, medtem ko pri 𝑛𝑞 = 30 nobena metoda meta modela ni podala 
natančnega ujemanja, zato tu prikažemo le dejanske vzorčne točke.  
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Slika 4.10: Razmerja 𝐷3/𝐷2 in 𝑏3/𝑏2 za odziv ∆𝐻TOT v odvisnosti od 𝑛𝑞. 
 
Rezultatov iz 3D diagramov na sliki 4.10, ki predstavljajo meta model za posamezno 
specifično hitrost črpalke, ne komentiramo posebej, saj odziv ne predstavlja točnega odziva, 
temveč le aproksimacijo. Za primer ugotovimo, da je optimalno razmerje 𝑏3/𝑏2 pri pogoju 
𝑛𝑞 = 20 – 70 znaša od 1.1 do 1.3, kar se zopet ne ujema z literaturo (Gülich [1] Stepanoff 
[18]) (Poglavje 2.2.6). 
 
 
4.1.7. Pregled rezultatov z metodo vzorčenja Latin Hypercube 
V spodnjem diagramu (Slika 4.11) je prikazana optimalna razmerja 𝐷3/𝐷2 v odvisnosti od 
specifične hitrosti 𝑛𝑞. Rezultati so pridobljeni z metodo vzorčenja Latin Hypercube, hkrati 
pa naredimo tudi primerjavo z enačbama (2.9) in (2.10), ki jih podaja Gülich [1] (poglavje 
2.6.2). Ugotovimo, da se naši rezultati slabo ujemajo z enačbama. Vzrok za slabo napoved 
je verjetno velik raztros rezultatov med vzorci, zato optimalno razmerje 𝐷3/𝐷2 težko 





























V spodnjem diagramu (Slika 4.12) so prikazana optimalna razmerja 𝑏3/𝑏2 v odvisnosti od 
specifične hitrosti 𝑛𝑞. Rezultate pridobljene z metodo vzorčenja LHS primerjamo s 
priporočili različnih avtorjev. Gülich [1] pri nizkih 𝑛𝑞 podaja zelo visoko razmerje, medtem, 
ko je razmerje za visoke 𝑛𝑞 nekoliko nižje. Stepanoff [18] podaja nekoliko nižje razmerje 
pri nizkih 𝑛𝑞, pri visokih 𝑛𝑞 pa je razmerje nekoliko višje glede na razmerje, ki ga podaja 
Gülich. Naši rezultati se na podlagi metode vzorčenja LHS ponovno ne ujemajo z izbrano 
literaturo [1], [18]. Vzrok za razhajanje je podoben, kot pri primerjavi razmerij 𝐷3/𝐷2 (Slika 
4.11). Pri numeričnem izračunu vmesna reža med ohišjem in zunanjim delom rotorja ni bila 
natančno modelirana. Zanemarili smo povratni tok skozi obročasta tesnila.  
 
 
Slika 4.12: Optimalna razmerja 𝑏3/𝑏2 v odvisnosti od 𝑛𝑞. 
 
Na diagramu (Slika 4.13) je prikazano optimalno razmerja ℎ6/𝑏3 v odvisnosti od 𝑛𝑞. Za 
nizke specifične hitrosti 𝑛𝑞 so razmerja nekoliko višja. Za 𝑛𝑞 ≥ 30 podamo interval 
optimalnih vrednosti, saj je optimalno razmerje težko določiti, ponovno, zaradi velikega 
raztrosa rezultatov. Natančna izbira velikosti razmerja ℎ6/𝑏3 pri visokih 𝑛𝑞 ni tako 
pomembna, saj so dovoljena večja odstopanja znotraj intervala (zgornja in spodnja meja) 
brez posebnega vpliva na energijske izgube ∆𝐻TOT v spirali. Razmerje ℎ6/𝑏3 je pri nizkih 












































Na spodnjih diagramih na sliki 4.14 so predstavljeni rezultati učinkovitosti izstopnega 
difuzorja 𝑐p v odvisnosti od 𝐴2/𝐴1 − 1 pri različnih specifičnih hitrostih 𝑛𝑞. V diagramih 
so predstavljeni dejanski vzorci vseh izračunov za različne geometrije izstopnega ohišja. 
Koeficient 𝑐p je pojasnjen v poglavju 2.6.1.  
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Slika 4.14: Učinkovitost izstopnega difuzorja 𝑐p v odvisnosti od  
𝐴2/𝐴1 − 1  pri različnih specifičnih hitrostih 𝑛𝑞. 
 
Diagram (Slika 2.14-desno), ki je podan v [1] je pridobljen empirično, poleg tega so bili 
preizkusi narejeni na koničnem difuzorju, kjer so bili hidravlični pogoji na vstopu verjetno 
enakomerni. V našem primeru imamo na vstopu v difuzor različne tokovne pojave, zato 
rezultate ne moremo povsem enačiti. V našem primeru dobimo največjo vrednost 𝑐p = 2.13 
pri 𝑛𝑞 = 20. Na diagramu (Slika 2.14-desno) pa 𝑐p zavzame največjo vrednost 0.8, kar bi 
pomenilo, da imamo v tem primeru »odličen« difuzor. Vzrok za optimistične rezultate 
koeficienta 𝑐p gre iskati v naših predpostavkah v numeričnem izračunu ali morda v 
neenakomernih pogojih na vstopu. V našem primeru vrednost 𝐴2/𝐴1 − 1  zavzema tudi 
negativne vrednosti, v primeru kadar je izstopni prerez difuzorja manjši od vstopnega 
prereza (𝐴1 > 𝐴2). Iz spodnjega diagrama na sliki 4.15 ugotovimo, da se 𝑐p zmanjšuje proti 
višjim 𝑛𝑞, medtem ko se vrednost 𝐴2/𝐴1 − 1 povečuje proti višjim specifičnim hitrostim 
𝑛𝑞. To pomeni, da je pri nizkih 𝑛𝑞 bolj ugodno manjše razmerje 𝐴2/𝐴1, saj je na vstopu v 
difuzor prisotna višja hitrost, kot v spirali z visoko specifično hitrostjo 𝑛𝑞. Zaradi visoke 
hitrosti, mora biti kot razširjanja prerezov manjši, saj v nasprotnem primeru lahko pride 
separacije toka v okolici sten difuzorja. Pri visokih 𝑛𝑞 pa je hitrost toka počasnejša, zato je 
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4.2. Rezultati optimizacije oblike spirale 
4.2.1. Geometrija  
Na podlagi izbrane metode vzorčenja LHS z DoE (Poglavje 3.3.2) pridobimo vzorce v 
opazovanem območju z numeričnimi simulacijami. Za aproksimacijo funkcije odziva 
izberemo metodo Kriging (Poglavje 3.3.3). Po validaciji meta modela Kriging z 
optimizacijsko metodo MOGA (Poglavje 3.4) pridobimo geometrije spiral za optimalne 
tokovne razmere v spirali v območju  𝑛𝑞 od  20 do 80. Rezultatov ne gre posplošiti, saj 
veljajo za dovolj specifično geometrijo črpalke (centrifugalni dvojček) ob predpostavkah 
navedenih v poglavju metodologije. V spodnji preglednici 4.1 so podani optimalni 
geometrijski parametri spirale za posamezno območje 𝑛𝑞. V spodnjem delu preglednice je 
naveden odstotek izboljšave geometrije glede na energijske izgube med najboljšim vzorcem 
pridobljenim z metodo DoE (Latin Hypecrube) in najboljšim kandidatom optimizacijske 
metode MOGA. 
 
Preglednica 4.1: Optimalni geometrijski parametri spirale za različna območja 𝑛𝑞 z metodo 
MOGA. 
Parametri 𝒏𝒒 20 𝒏𝒒 30 𝒏𝒒 40 𝒏𝒒 50 𝒏𝒒 60 𝒏𝒒 70 𝒏𝒒 80 
L5     [mm] 550 527 534 579 400 467 403 
ϕ   [°] 29,5 35,4 27,3 31,7 39,3 30,7 23,5 
b3   [mm] 25,7 37,6 53,3 54,6 55,5 70,0 71,4 
b3/b2   [-] 1,21 1,28 1,44 1,24 1,11 1,28 1,30 
d3   [mm] 528 430 351 324 321 270 250 
D3/D2   [-] 1,08 1,11 1,08 1,12 1,23 1,11 1,09 
h6   [mm] 200 204 218 182 215 218 216 
h6/b3   [-] 9,38 6,93 5,90 4,15 4,30 3,97 3,92 
h(x)P   [-] 1,14 1,10 1,24 1,18 1,26 1,47 0,98 
ΔHtot (DoE)   [m] 3,088 1,511 0,949 0,627 0,562 0,491 0,482 
ΔHtot (MOGA)   [m] 3,048 1,475 0,916 0,608 0,553 0,490 0,479 
Izboljšava:    [%] 1,30 2,45 3,63 3,17 1,62 0,15 0,71 
 
 
Rezultatov v preglednici 4.1 ne moremo primerjati z rezultati iz poglavja 4.1.5, namreč v 
velikih primerih so najboljši kandidati rešitev z metodo MOGA vsebovali različne 
kombinacije vrednosti geometrijskih parametrov s podobnimi energijskimi izgubami 
∆𝐻TOT. Izboljšave ne predstavljajo neke pomembne fizikalne zakonitosti. V preglednici je 
prikazan le najboljši kandidat za posamezno območje 𝑛𝑞 pridobljen z metodo MOGA. Z 
optimizacijo smo uspeli nekoliko zmanjšati skupne energijske izgube v spirali. Za primer, 
pri 𝑛𝑞 = 40 smo zmanjšali energijske izgube za 3,5 %. Za boljšo predstavo, so na spodnji 









           
 
        
 
              
     
Slika 4.16: Optimalne oblike spiral v območju 𝑛𝑞 ∈ [20 − 80]. 
 
4.2.2. Tokovne razmere 
V spodnjih slikah 4.17-4.24 so podani rezultati post-procesiranja za trajektorije delcev 
tekočine, hitrostna polja za absolutno hitrost 𝑣 in tlačna polja za statično višino 𝐻stat in 
totalni tlak 𝑝tot v spirali. Geometrija spiral je bila izbrana na podlagi vrednosti geometrijskih 
parametrov iz preglednice 4.1. Trajektorije in polja so prikazana v vzdolžnem in prečnem 
prerezu pod kotom 180° in 360°. Merilne skale so podane ob levi strani. Podani rezultati 
prikazujejo optimalne tokovne razmere v spiralah za območja 𝑛𝑞 od 20 do 80, ki smo jih 
pridobili z uporabo optimizacijske metode MOGA. 
𝒏𝒒= 20 
𝒏𝒒= 50 
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Komentar na rezultate post-procesiranja 
 
V spodnjih odstavkih komentiramo rezultate post-procesiranja modelov spiral v 
opazovanem območju 𝑛𝑞 na podlagi kandidatov, pridobljenih z optimizacijsko metodo 
MOGA.  
 
Na sliki 4.17 in 4.18 je prikazan potek trajektorij delcev tekočine skozi spiralo in difuzor. 
Hitrost tekočine se znižuje sorazmerno s 𝑛𝑞. Vzdolžni in prečni prerez prikazujeta potek 
trajektorij tudi v območju reže med ohišjem in zunanjim delom rotorja–vencem. V prečnem 
prerezu se pri nekaterih 𝑛𝑞 opazi tudi sekundarno vrtinčenje, ki je posledica toka skoz 
ukrivljen kanal. Trajektorije v vseh primerih lepo sovpadajo vzdolž toka. Manjše motnje je 
opaziti le v predelu jezička ter skozi izstopni difuzor. 
 
Na sliki 4.19 in 4.20 je podano hitrostno polje za absolutno hitrost 𝑣. Vidimo lahko, kako 
hitrost enakomerno pojenja po vzdolžnem in prečnem prerezu zaradi razširjanja površine 
prečnega prereza spirale. Ob primerjavi je potrebno upoštevati, da je za dobljeni obliki 
spirale pri 𝑛𝑞 = 20 in 30 upoštevana večja merilna skala za hitrostno polje. Neenakomerna 
hitrost je v velikih primerih prisotna na območju vstopa v difuzor in ob jezičku, ki pa se ji v 
večji meri ne moremo izogniti. 
 
Na sliki 4.21 in 4.22 je podano tlačno polje za statično višino skozi vzdolžni in prečni prerez. 
Za večjo preglednost je prav tako podana večja merilna skala za tlačno polje pri 𝑛𝑞 = 20 in 
30. Opazimo lahko, da je bistvena porast statične višine v difuzorju pri nižjih 𝑛𝑞. Hitrost se 
učinkovito pretvarja v statični tlak tudi v radialni smeri (prečni prerez) v spirali. Povprečene 
pulzacije tlaka se opazijo tudi ob jezičku v spirali. Na zgornji strani jezička je ponavadi 
prisoten visok tlak, medtem ko je na spodnji strani jezička prisoten nizek tlak (visoka 
hitrost). 
 
Merilna skala za totalni tlak 𝑝tot na sliki 4.23 in 4.24 je za vsa območja 𝑛𝑞 enaka. Pri nižjih 
𝑛𝑞 opazimo, da se neenakomernost totalnega tlaka poveča pri prečnih prerezih pod kotom 
250° in naprej. Totalni tlak je povečan le po zunanjem obodu spirale in ob iztoku rotorja, 
medtem ko je v vmesnem pasu nizek. Takšne razmere nastanejo verjetno, zaradi sunkovitega 
pojemka hitrosti v radialni in obodni smeri.  
 
 
4.3. Povzetek rezultatov in diskusija 
Rezultati, ki smo jih pridobili, se v veliki meri ujemajo z empiričnimi podatki ter fizikalnimi 
zakoni. Energijske izgube v črpalki v odvisnosti od 𝑛𝑞 (Slika 4.3) so popolnoma primerljive 
z energijskimi izgubami v črpalki, ki jih podaja literatura [1], [3], [39]. Prav tako so skladni 
rezultati za porast statične višine v izstopnem difuzorju v odvisnosti od 𝑛𝑞(Slika 4.4). 
Pretvorba statične višine je učinkovita le pri črpalkah z nizkimi 𝑛𝑞. Pri raziskavi optimalne 
absolutne hitrosti toka v spirali smo ugotovili, da se hitrost v odvisnosti od 𝑛𝑞 opazno 
spreminja le v območju med prečnim prerezom 270° in 360°. Začetni kanal v spirali, glede 
na različne hitrosti ni omembe vredno »občutljiv« na energijske izgube. Optimalne tokovne 
razmere v spirali so dosežene pri nižjih 𝑛𝑞, kadar tok ne pojenja v spirali, temveč le ko 




pojenja v difuzorju. V nasprotnem primeru je pri višjih 𝑛𝑞 optimalno, kadar tok v čim večji 
meri že pojenja v spirali. Omenjena ugotovitev se ujema s predhodno, da izstopni difuzor 
služi svojemu namenu le pri nizkih 𝑛𝑞. Zanimiva ugotovitev je sledila tudi pri opazovanju 
statične višine vzdolž toka v spirali, ki se ujema z empiričnimi raziskavami [1]. Iz rezultatov 
smo ugotovili, da v celotnem opazovanem območju 𝑛𝑞 povprečen statični tlak nekoliko 
naraste v območju med prerezom 360° in vstopom v difuzor. Vzrok, ki ga navaja tudi 
literatura, je  v udarnem šoku, ki nastane ob jezičku [1]. Poleg tega, smo raziskali tudi vpliv 
oz. občutljivost vhodnih parametrov na izhodni fizikalni veličini ∆𝐻𝑇𝑂𝑇 v spirali in ∆𝐻𝑆𝑇𝐴𝑇 
v difuzorju. Rezultate lahko v pretežni meri fizikalno opravičimo.  Izpostaviti moramo zlasti 
parametra 𝑏3 in 𝐷3, ki sta pokazala ravno nasprotne zveze z energijskimi izgubami v spirali 
(Slika 4.8) in (Slika 4.9), kot je razloženo v literaturi [1]. Če ju primerjamo z enačbama 
(2.09) in (2.10) je ujemanje slabo v območju 𝑛𝑞 = 50 (Slika 4.11). Na tem mestu velja 
podvomiti v verodostojnost nekaterih rezultatov za kar se je treba prepričati z nadaljnjimi 
raziskavami v tej smeri. Rezultate, ki smo jih dobili z aproksimiranimi funkcijami z meta 
modelom (Slika 4.10) je prav tako treba tretirati z zadržkom. Dodatno je prisotna tudi napaka 
aproksimacije odzivne površine. Poleg tega smo v analizi imeli vključenih 7 vhodnih 
geometrijskih parametrov, na podlagi katerih smo povečali razpršenost med vzorci. Omeniti 
velja povsem dobro ujemanje ter uporabnost rezultatov o učinkovitosti izstopnega difuzorja 
𝑐𝑝 za različne 𝑛𝑞 (Slika 4.14). Rezultati se lahko uporabijo za načrtovanje izstopnega 
tangencialnega difuzorja v celotnem opazovanem območju 𝑛𝑞. Iz diagramov lahko izrazimo 
optimalno razmerje vstopne in izstopne površine 𝐴2/𝐴1 ter s pomočjo diagrama iz literature 
(Slika 4.15) tudi optimalno dolžino difuzorja 𝐿5. V poglavju optimizacije oblike spiral smo, 
za dokaz optimalnih tokovnih razmer, podali rezultate post-procesiranja za trajektorije 
delcev tekočine ter za hitrostna in tlačna polja za izračunane optimalne geometrijske 
parametre. Polja hidravličnih veličin kažejo na to, da so tokovne razmere v spirali optimalne, 
tok je enakomeren z enakomernim pojemanjem hitrosti ter enakomernim porastom statične 
višine. Dobljeni rezultati na samo pri optimizaciji oblike, kažejo na dejstvo da zlasti pri 




























V nalogi so bila za razumevanje in obvladanje metodologije predstavljena izbrana teoretična 
poglavja. Teoretična poglavja so opisala delovanje centrifugalne črpalke in zakonitosti toka 
v njej. Obenem je bil narejen tudi pregled literature, ki je opisal osnovne principe načrtovanja 
črpalke s poudarkom na načrtovanju spirale in difuzorja. To poglavje služi za boljše 
razumevanje načrtovanja črpalke in numeričnega modeliranja črpalke nasploh. Po 
teoretičnem opisu črpalke in numeričnem opisu toka so bile predstavljene metode, katere so 
bile uporabljene v naši metodologiji. Predstavili smo le aktualne metode, podrobneje pa smo 
opisali metode, ki so bile direktno uporabljene v našem primeru. Teoretično smo podrobno 
opisali metodo Kriging in genetske algoritme, ki so sestavni element sodobnih stohastičnih 
optimizacijskih metod. V Metodologiji smo nazorno predstavili celotni postopek state of the 
art »rokovanja« s parametričnim modelom, kateremu smo spreminjali geometrijo na 
predpisan način tako, da smo pridobili zveze z odzivom–hidravličnimi veličinami. Dobljene 
povezave so bile izhodišče za interpretacijo rezultatov ter nadaljnjo optimizacijo oblike 
spirale.  
 
Numerične simulacije smo računali vzporedno na dveh sodobnih osebnih računalnikih. 
Trajanje računanja je obsegalo približno dva meseca. Žal se avtomatiziran postopek ni moral 
izvajati na superračunalniku PRELOG na Fakulteti za strojništvo v Ljubljani, ker ni bilo 
inštaliranega programskega orodja Creo Parametric. Zadovoljiti smo se morali z manjšim 
številom simulacij (skupno okoli 2500 za vse nize). Vsaka posamezna simulacija je za 
izračun potrebovala okoli 30 minut. Dobljene rezultate smo obdelali, analizirali ter jih, na 
karseda transparenten način, prikazali v brezdimenzijski obliki. Zveze med geometrijo 
spirale in hidravličnimi veličinami, ki so podane v literaturi, smo primerjali in komentirali 
morebitne vzroke za odstopanje.  
 
 
Glavni dosežki naloge in ugotovitve 
 
Inženirji in raziskovalci se nahajamo v obdobju, kjer vlada brezkompromisna konkurenca o 
novih izboljšavah in optimizacijah inženirskih procesov in produktov. V znanstveni in 
inženirski literaturi je zaslediti pravo poplavo tako imenovanih state of the art sodobnih 




računalniških orodij, ki poenostavljajo in izboljšujejo načrtovanje inženirskih analiz, 
procesov in produktov. Zlasti pri izdelavi produktov, so tako v vseh inženirskih strokah dane 
možnosti za uporabo takšnega pristopa, ki je bil uporabljen v naši metodologiji. Inženirji 
moramo poznati ozadje delovanja računalniških orodij ter znati kritično presoditi smotrnost 
uporabe le teh. Prav zato se je ponudila priložnost o raziskavi metodologije, ki je bila 
predstavljena v nalogi. Propagandni oglasi naštevajo koristi uporabe računalniških 
programov v katere se je potrebno prepričati. Tako smo na primeru izstopnega ohišja 
centrifugalnega dvojčka preučili in raziskali metodologijo geometrijskega vmesnika med 
programoma Creo Parametric in Workbench Ansys. Obenem smo raziskali tudi programski 
modul Design Exploration, ki je vgrajen v program Ansys. Vsekakor smo z obravnavanim 
primerom pridobili izkušnjo z omenjenimi orodji, vsekakor pa ne celovite izkušnje. 
 
K glavnim dosežkom naloge štejemo, da smo na podlagi vloženega dela pridobili izkušnjo 
z rokovanjem uporabljenih računalniških orodij. Mnogi inženirji in raziskovalci jih še niso 
preizkusiti. Ocenjujemo in sklepamo, da omenjeni postopek zahteva, kljub navidezni 
lahkotnosti, veliko človeškega napora. Problematika je prisotna v vseh fazah. Različne 
pomanjkljivosti oz. »togost« orodij se še vedno pojavlja pri parametrizaciji geometrije, kjer 
nas računalniška orodja opominjajo na različne nepravilnosti, pri izdelavi geometrije, na 
geometrijskem asociativnem vmesniku, pri izdelavi mreže, pri predpisovanju lastnosti 
numeričnega izračuna, pri načrtovanju vzorčenja ter pri izdelavi meta modela in optimizaciji. 
Usklajevanje v mejah, ki jih omogočajo računalniška orodja, so lahko tudi zelo zamudna. 
Zato bi rad povedal, da skupna bilanca časa in truda, ki ga inženir nameni za tak koncept 
analize, vedno nebo tako okrnjena, kot poudarjajo ponudniki računalniških orodij.  
 
Pri predpisovanju predpostavk pri numeričnem računanju, se je zaradi velikega števila 
vzorčenj v opazovanem območju med parametri, bilo treba zadovoljiti s poenostavljeno 
analizo. Težko je modelirati prehodne pojave, računati z gosto mrežo in naprednimi 
turbulentnimi modeli, obenem pa pričakovati kratek čas izračuna. Da smo pridobili zveze 
med geometrijo in fizikalnimi količinami, smo ohranjali prioriteto večjega števila simulacij 
z enostavnejšim numeričnim modelom. Numerično napako smo z večjim številom vzorčenj 
v relativnem smislu eliminirali. 
 
Načrtovanje vzorčenja zahteva poznavanje različnih metod vzorčenja, tako klasičnih, kot 
naprednih – space filling metod. Ali bomo sami izbrali število vzorcev in vrednosti ali pa 
bomo ti dve odločitvi prepustili sami metodi oz. programu. Na to vprašanje ne znamo z 
gotovostjo odgovoriti, tudi po končanem delu. Ravno v tem se razlikujejo klasične metode 
vzorčenja od naprednih metod. V našem primeru ni bilo dovolj časa, da bi vzorčenje ponovili 
z drugo metodo in nato primerjali natančnost meta modela. Nekaj smernic je podanih v 
literaturi, vendar so to prej kot ne preliminarne ocene. Skozi nalogo ni bilo možno prepoznati 
»pravila igre« o izbiri lastnosti metod glede na opazovan primer. Za sedaj moramo še vedno 
zaupati navodilom v literaturi. 
 
Poleg časa in truda, ki ga je bilo potrebno nameniti za obseg te raziskave je seveda kritična 
natančnost rezultatov. Skozi celoten proces metodologije povečujemo napake, zaradi 
predpostavk, ki jih zahteva tako načrtovanje geometrije, numerični izračun, korelacija med 
parametri, vzorčenje, meta model in na koncu tudi optimizacija. Rezultati, ki smo jih 
pridobili so za zdaj ostali s fizičnimi eksperimenti nepotrjeni. 
 
 




Dokaz k raziskovalni hipotezi 
 
Za dokaz k raziskovalni hipotezi štejemo dosežene cilje, ki smo si jih zadali pred začetkom 
naloge. Ciljem ne bi bilo moč zadostiti, če se ne bi podrobno seznanili z uporabo 
računalniških orodij ter razumevanjem metod, izmed katerih so bile izbrane le te, ki so 
pokazale največ prednosti za naš primer. Zasnovali smo 3D parametrični model izstopnega 
ohišja, ki je imel skupaj 10 geometrijskih parametrov z možnostjo spreminjanja  njegovih 
vrednosti. Z izdelanim avtomatiziranim postopkom preko asociativnega geometrijskega 
vmesnika med programom Creo Parametric in Ansys smo izvedli nize numeričnih izračunov 
v širokem področju specifičnih hitrosti črpalk. Pred vzorčenjem smo naredili preliminarno 
analizo o korelacijah med parametri ter izločili 3 geometrijske parametre, ki so imeli najbolj 
šibko korelacijo s preostalimi parametri.  V nadaljnjo analizo smo vključili 7 vhodnih 
parametrov. Vzorčenje smo izvedli z metodo vzorčenja LHS z DoE. Pridobljene vzorce 
(izhodne vrednosti) smo aproksimirali za celotno opazovano območje ter validirali rezultate. 
Za najboljši meta model se je izkazala metoda Kriging z avtomatskim interpolacijskim 
algoritmom. Na podlagi napovedane vrednosti smo s pomočjo optimizacijske metode 
MOGA pridobili geometrije spiral za široko področje specifičnih hitrosti. Pridobljeni 
rezultate, ki smo jih dobili na podlagi metode vzorčenja, meta modeli in optimizacije smo 
predstavili v rezultatih, ter jih primerjali z rezultati v literaturi. Rezultati so se v določenih 
okvirih ujemali z rezultati iz literature, drugje je ustreznost vprašljiva. 
 
 
Predlogi za nadaljnje delo 
 
Da bo nadaljnje delo koristno, je lahko usmerjeno k celovitejšem in preglednejšem 
spoznavanju in preizkušanju uporabljenih metod za načrtovanje vzorčenja, metod za 
izdelavo meta modela ter optimizacijskih metod. Koristno bi bilo bolje preučiti možnostmi, 
ki jih ponuja validacija meta modelov. Skupni imenovalec preizkušanju metod naj bo 
povečanje natančnosti rezultatov in krajši čas izračuna. Vse omenjene metode se bodo tekom 
naslednjih let še bolj pospešeno razvijale. Pozornost je treba ohraniti tudi pri razvoju 
parametričnih modelov, kateri bodo poenostavljali razvoj in nudili izboljševanje inženirskih 
produktov. 
 
Naj na koncu izpostavimo pojav, ki smo ga opazili na podlagi opazovanja diagramov na sliki 
(Slika 4.5) in (Slika 4.6). Rezultati kažejo na to, da so optimalni pogoji v spirali doseženi 
(zlasti pri nizkih 𝑛𝑞), kadar tok začne pospeševati na območju med prečnim prerezom v 
spirali pri 360° in vstopom v izstopni tangencialni difuzor, kar ni značilno za izstopno ohišje. 
V primeru da velja, bi bilo potrebno geometrijo prečnih prerezov pred vstopom v difuzor 
načrtovati v obliki šobe, nato pa bi se tok v difuzorju znova razširil in upočasnil. Pri tem bi 
nastajale dvojne izgube, saj bi se kinetična energija dvakrat pretvorila v potencialno energijo. 
Morda bi se znižale izgube tlačnih pulzacij ob jeziček in izgube v izstopnem difuzorju. V 
literaturi omenjenega pojava ni opisanega. Za ta segment se zlasti omenja, da je v tem 
predelu koristen sekundarni tok in turbulenca, ki pospešita izmenjavo gibalne količine med 
jedrom toka in tokom blizu stene v difuzorju, kar zavira pojav separacije toka v njem [1]. 
Obenem obstaja možnost, da pojav izstopa le zaradi šuma naših predpostavk pri numeričnem 
izračunu in manjšega števila vzorcev, ter zlasti zaradi premajhnih upoštevanih območij 
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